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第１章 序論 
 
１．１ 諸言 
 
 現在、エネルギーセキュリティーの向上や地球温暖化対策として再生可能エネルギー
の普及拡大が世界的に進んでおり、日本においても「エネルギー基本計画」において
2030 年までに発電電力量に占める再生可能エネルギーの割合を 2 割に高めることが目
標とされている (1)。この目標の下、各種助成措置や再生可能エネルギーの固定価格買
取制度が実施されており、実現性の高い再生可能エネルギー利用技術や省エネ技術の開
発が強く求められている。 
 再生可能エネルギー等の利用技術として、太陽光発電、太陽熱発電、風力発電、バイ
オマス発電、地熱発電等があり、特に太陽光発電や風力発電については、有望視されて
おり普及が進みつつあるが、これらは天候や時間に左右されるために、安定して利用す
ることは困難である。 
一方、省エネ技術である排熱発電では、従来利用されていなかった 300℃未満の比較
的低い温度域の排熱に対する熱利用技術の検討が進められている。また、排出されてい
た熱エネルギーを利用価値の高い電気エネルギーとして回収する温度差発電技術とし
て、熱エネルギーをタービンの運動エネルギーに変換することで、発電機を回転して電
気を得る方法と、ゼーベック効果を利用して異種の金属を組み合わせて温度差を与える
ことで、電位差を生じさせて電気を得る方法がある。特に、タービンを用いた発電方法
として、クローズドサイクルにおいて代替フロンやアンモニア等の低沸点の物質を作動
流体として用いるバイナリー発電技術が期待されている。 
本技術は低温度域でも比較的効率が高く、安定的に出力が得られるため、国内外では
地熱発電等への適応が検討されてきた(2)～(3)。しかし、これまではバイナリー発電にお
いて効率の良い安価な小型タービンがなかったためにコストが割高となり、規模が小さ
いとメリットが得られにくいという問題があった。このような状況の中、近年国内外で
バイナリー発電専用の安価な小型タービンが開発されたことで、工場排熱や温泉熱を利
用した比較的小規模なバイナリー発電事業が盛んに検討されはじめ、複数のメーカーが
実証試験を行っている(4)。さらに、バイナリー発電における作動流体の種類や規模によ
ってはボイラー・タービン主任技術者の要件等の規制が緩和されることとなり、バイナ
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リー発電技術の普及が一層加速されるものと期待されている。 
 一方、全国の工場等から排出される未利用エネルギー量は約 360万 TJ/年（原油換算
9,430 万 kL）(5)も存在するが、発生源が分散している上にこれらの未利用エネルギーの
多くは 100℃未満の温排水や 200～300℃の高温空気である。そのため熱量は大きいが温
度域が低くこれらは効率よく利用されていない。 
 そこで本研究では複数の異なる温度域の熱源に対して一つのサイクルで効率良くエ
ネルギー回収可能なバイナリー発電システムについて検討して、従来の温度差発電シス
テムに対して有利となる新たなシステムを提案することを目的とした。 
異なる温度域の熱源に対するバイナリー発電システムとして、アンモニアを作動媒体
としたランキンサイクルと、アンモニア/水を作動流体として用いたカリーナサイクル
を基本システムとした。 
 ランキンサイクルは、ボイラ（蒸発器）と蒸気タービンと復水器（凝縮器）を主な構
成要素とする、一般的な温度差発電システムである。作動媒体として水を用いて発電に
利用されることが多いが、沸点の低いアンモニア（大気圧下での沸点-33℃）や代替フ
ロン等を用いることで、100℃以下の低温度域の熱源に対しても、発電を行うことが可
能となる。ただし、ランキンサイクルでは一般的に単一媒体を用いることから、熱交換
過程での熱源と作動流体の温度差が大きくなるため、不可逆損失により効率が低下する
ことが知られている。 
カリーナサイクルは A.I. Kalinaによって考案された発電サイクルであり(6)、ボイラ
（蒸発器）やタービンの他、分離器や吸収器などからなるシステムである。本サイクル
はランキンサイクルと比較して構成機器が多く複雑なシステムとなるが、アンモニア/
水の混合物である非共沸混合媒体を作動媒体として用いることで、熱交換過程における
不可逆損失を低下させて、効率の向上を図っており、カリーナサイクルは様々な温度域
に適応する種々のサイクルが提案されている(7)～(9)。また、カリーナサイクルは使用温
度域による熱交換器の伝熱性能や濃度を最適にすることで、従来のランキンサイクルと
比較して、効率が高くなることが知られている。 
しかしながら、これらのサイクルはそれぞれ単一熱源を対象として検討したものがほ
とんどであり、実機化が進んでいるものの今回対象とするような温度域の異なる複数の
熱源に着目した研究は、あまり行われていないのが現状である。 
一方、生活および事業活動により発生する有機物を含んだ下水に対して、河川や海へ
放流可能な水質にまで浄化処理する下水処理場では、下水に空気を吹き込むことで（曝
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気）水中の好気性微生物の活性を上げて、微生物により水中の有機物の分解処理を行う
活性汚泥法が一般に用いられるが、本方式では有機物を取り込むことで増殖した微生物
の死骸である汚泥や分離された有機物について、その減量化と衛生的な処理を目的とし
た汚泥の焼却処理が実施されており、焼却時に発生する排熱を利用することが可能とな
る。しかし、下水汚泥焼却設備は焼却炉へ投入する有機物や燃料等が保有していた熱量
の半分以上が、比較的低温の温排水として系外に放出されており、さらに煙突からの白
煙の発生を抑制するために、焼却炉から発生した排ガスの熱量を回収した後煙突に供給
する白煙防止空気もまた、白煙の発生防止に必要とする熱量以上の熱が有効に利用され
ることなく排ガスとして系外に放出されている。 
下水汚泥焼却設備は下水処理場の近くに設置されることが多く、小規模のものでも汚
泥処理量が数十 t/d 処理のものから大規模なものは一炉あたり 300t/d の焼却処理を行
う設備が、全国に広く存在しているが、ほとんどの設備において発生する排熱は有効に
利用されないまま系外に放出されており、エネルギーの有効利用の観点から、より効率
の良い排熱利用技術の適応が求められている。 
しかしながら、一般的な排熱利用技術として検討されているシステムは、単一の熱源
に対応したものがほとんどであり、温度域の異なる温排水や白煙防止空気（白防空気）
に対して、それぞれ個別のシステムを用いて対応しても汚泥焼却設備から発生する排熱
量では十分な発電規模が得られず、コスト面でのメリットが得られにくくなっている。
そのため、複数の異なる温度域の排熱が発生する汚泥焼却設備における、未利用エネル
ギーの利用を推進するためには、比較的広範囲の温度レベルの熱源に対して適応可能で
あり、かつ複数の熱源を単一のサイクルに取り入れることで、タービンや循環ポンプと
いった機器を省略しコストの増加を抑えつつ発電量を増加させることで、従来のシステ
ムに対して有利な排熱発電システムを開発することが重要と考えた。 
そこで、本研究では温度域の異なる 2つの熱源として温排水と白防空気を用いて、ア
ンモニアを作動媒体としたランキンサイクルと、アンモニア/水混合媒体として用いた
カリーナサイクルに対して、それぞれに熱の与える箇所の検討を行い、シミュレーショ
ンによりサイクル内の作動流体の性状や発電量を試算し、その特性および評価を行うこ
とで、バイナリー発電システムに対してより有利になる熱の与え方を示し、下水汚泥焼
却設備より発生する 2 つの異なる排熱に適したサイクルの提案を行うことを目的とし
た。 
 また、提案フローを模擬した試験設備を用いて、実際に温水と高温空気をサイクルに
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与えることで、温度差が大きく異なる温度域の熱源を一つのサイクルに熱供給を行った
とき、温度変化に対するサイクルの安定性への影響評価や供給熱量の変化による影響の
検討を行う。その後、本サイクルの実現可能性を見極めたうえで、実際の汚泥焼却設備
に提案フローを適応した場合のフィージビリティースタディーを行うことで、汚泥焼却
排熱からに対する性能評価や発電量、CO2の排出削減量の算出を行い、従来技術に対す
る提案フローの優位性についての確認を行った。 
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１．２ 温度差発電技術概要 
 
（1）温度差発電技術のしくみ 
 バイナリー発電は地熱発電技術として普及が進んでおり、従来の地熱発電技術（フ
ラッシュ蒸気発電）が地下から取り出した蒸気を用い直接タービンを駆動して発電す
るものに対し（図 1-1）、バイナリー発電では熱源を用いて、水より沸点の低い媒体を
加熱・蒸発させてタービンを回転させ発電を行うものである（図 1-2）。 
 バイナリー発電の特長としては、①アンモニアやフロン等の低沸点媒体を用いるこ
とで、従来方式では利用できない低温の熱源を利用することが可能 ②地熱蒸気でタ
ービンを直接駆動させないため、地熱蒸気中の腐食成分によるタービン腐食を回避で
きる等が上げられる。なお、バイナリー発電は、「熱源系統」と「媒体系統」の二つの
熱サイクルを用いて発電を行うことから、バイナリーサイクル（Binary-Cycle：Binary
は二つのという意味）と呼ばれている。 
 
Fig.1-1 Geothermal power generation（existing technology） 
 
 
Fig.1-2 Binary power generation 
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 （2）温度差発電サイクルの特徴 
 本研究ではアンモニア/水を作動流体として用いるカリーナサイクルを基本サイ
クルとして検討を行い、比較としてアンモニアや代替フロン等の純物質を用いるラ
ンキンサイクルを用いた。 
 一般的に純物質を用いるランキンサイクルでは、T-S 線図を作成すると、蒸発ある
いは凝縮といった相変化が一定温度で起きるため、熱源と媒体との温度差が大きく
なり、サイクルの成す仕事を表す図中の四角形の面積を大きくとることができない。 
 一方、アンモニア/水混合媒体を用いたカリーナサイクルでは、作動流体の蒸発あ
るいは凝縮中に媒体の濃度が変化するため、相変化中に温度変化を伴う。このこと
により熱源と媒体との温度差を小さくすることが可能となり、T-S線図中の四角形面
積を大きくとれることから、システム効率を向上させることが可能となる(10)。 
 
 
Fig.1-3 Rankin cycle T-S diagram 
 
 
Fig.1-4 Kalina cycle T-S diagram 
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 （3）温度差発電技術の実施例 
  バイナリー発電は一般的にアンモニア水や代替フロンを作動媒体として、地熱や工
場排熱等に対して用いられており、日本においても工場排熱を利用した MW 級の設
備が稼働している。しかしながら、いずれも単一熱源に対して適応されたものであ
り、出力の小さいものはコストメリットが得られにくいため、商業的に成り立って
いるものは、ほとんどが MW 級のものである。 
Table 1-1 Example of the use of binary power generation system 
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1.3 排熱発電に関する従来の研究 
 
（1）排熱発電の高性能化に関する研究 
  1）システムに関する研究 
   排熱を電気に変換して回収するシステムとして、媒体循環して用いるランキンサ
イクル、カリーナサイクル、スターリングサイクルや、ゼーベック効果を利用する
熱電発電等が検討されている。 
スターリングサイクルは等容加熱、等温膨張、等容冷却、等温圧縮の 4 つの状態
変換を組み合わせた可逆サイクルであり、シリンダー内のガスを外部から加熱・冷
却し、その体積変化により仕事を得る外燃機関であるスターリングエンジンを用い
た技術で、環境へ負荷が少ないことや静粛性から注目されている技術であり、丹澤
らはスターリングエンジン発電機について、小型試験装置のモデル検討を行ってい
る(12)。しかしながら、低温域では効率が落ちるため、低い温度域の排熱に対しては
実用化が進んでいない。 
熱電発電は駆動部を持たないため、小型化が可能であることや、規模によらず一
定の発電が得られる等のメリットがあるが、未だ効率が低く、低コストで変換効率
が高い材料の開発段階であり(13)、排熱発電としての実機化には至っていない。その
ような中、低い温度域でも効率が高く、実設備の実績のあるランキンサイクルやカ
リーナサイクルに対する期待が高まっている。 
   これらのサイクルに対して、使用する熱源の温度域毎に有利なサイクルを探る研
究が行われており、山下らは 100℃、200℃、300℃の単一の排熱に対して、ラン
キンサイクルとカリーナサイクルを用いて比較したところ、100℃の排熱に対して
はカリーナサイクルが有利となり、200℃の排熱に対しては、NH3ランキンサイク
ルとカリーナサイクルが同程度となり、300℃では従来の水を媒体としたランキン
サイクルを採用することが合理的であると見出している(14)。 
また、従来の単一熱源に対するバイナリー発電技術では、低温度域では効率が低
くなるため、規模が大きくならないと発電によるメリットが出ないという問題があ
った。本問題に対して、池上らは単一熱源に対して複数のサイクルを組み合わせる
ことで、熱を有効に利用してより多くの発電量を得ることが可能であることを示し
ている(15)。  
   ただし、これらは単一熱源を対象とした検討であり、複数の異なる温度域の熱源
を対象としたシステムの検討は行われていない。 
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  2）媒体に関する研究 
温度差発電に用いられる媒体としては、低沸点物質であり人体に対する安全性や
物質の安定性からフロンが多く用いられていたが、オゾン層の破壊が問題となり使
用が禁止となった。その後、フロンに近い性状を示す代替フロンやペンタン/イソ-
ペンタンおよび、NH3が主に用いられているが、代替フロンは分解温度が低く温暖
化係数が高い（R245fa=1000）ものがあり、ペンタン、イソペンタンは可燃性で爆
発性があり、NH3 は分解温度が高く劇物で可燃性を有している。これらの使用に
際しては適応する温度域等や特性を十分考慮して選択し、外部への漏えいがないよ
うにする必要がある。 
   一方、使用する媒体によって、最適な仕様条件や効率への影響が研究されており、
G. Shu らはエンジン排ガスへランキンサイクルを適応する場合の媒体として、3
種類の炭化水素（シクロヘキサン、シクロペンタン、ベンゼン）と 2 種類の代替フ
ロン（R11、R12）を用い検討することで、共沸物質を混合した場合は純物質を用
いた場合より効率が低下し、エクセルギーロスが大きくなるが、非共沸物質をある
割合で混合することで、純物質を用いるより効率やエクセルギー損失が抑えられる
ことを見出している(16)。また、F. Cataldo らは低温排熱（100℃もしくは 150℃）
にランキンサイクルを適応させるときの検討を、エクセルギー効率と単位出力あた
りの伝熱面積からおこない、エクセルギー効率で有利であったのは、排熱温度が
100℃では、Novec649、パーフルオロペンタン、RE347mcc、パーフルオロプロパ
ンでエクセルギー効率は 18%程度であった。150℃の排熱では Novec649 でエクセ
ルギー効率は 28%であった。単位出力あたりの伝熱面積では 100℃の排熱に対して
有利であったのはベンゼンで 0.66m2/kW となり、150℃の排熱でもベンゼンとな
り 0.35m2/kW となった(17)。 
また、櫛部らにより 100℃程度の低温熱源用のカリーナサイクルにおけるアンモ
ニア/水の組成による影響が検討されており、サイクルの熱効率が最大となる組成
が存在することが示されている(18)。 
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Table 1-2 Effect of working fluid 
Author 
（reference No.） 
working fluid cycle heat source temperature characteristics 
G. Shu、et. al（16） cyclohexane, 
cyclopentane, 
benzene、R11, R123 
ORC exhaust gas 500℃ Exergy loss falls by using 
non-zoetrope fluid. 
F. Cataldo, et. al
（17） 
Npvec649, RE347mcc, 
R245fa 
ORC hot water 100℃, 150℃ Working fluid is estimated by exergy 
efficiency and heat transmission area 
per unit output. 
Kusibe, et. al（18） NH3/water Kalina cycle hot water 80℃ Heat efficiency of a cycle does the 
performance evaluation which 
considered heat transfer performance, 
and shows that the constitution which 
becomes biggest exists. 
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  3）タービンに関する研究 
   温度差発電に用いられるタービンについては、小型化や高効率化の検討が行われ
ており、代替フロンを用いたランキンサイクルに対して、溝口らは温度差発電用の
250kW 程度の小型タービンとして、横型単段ダブルインペラ式のタービン発電機
を開発しており、本タービンは、発電機と一体構造であり、さらにキャンを採用し
ているため、媒体の漏れが無い。また、タービンは高速回転（9000rpm）であり、
発電機のコンパクト化が図られている。キャン構造であるため発電機のロータ部の
冷却は媒体で行っている(19)。 
ただし、タービンと発電機が一体型のものは、発電機の銅線と作動媒体が接触す
るため、NH3のような銅を腐食するものに対しては適していない。 
 
（2）アンモニア/水を用いた発電システムに関する研究 
作動媒体として、アンモニア/水混合流体を用いたカリーナサイクルのサイクル効
率は従来のランキンサイクルと比較して有利になるとされていて、櫛部らは温排水に
用いた場合、蒸発器の伝熱性能および凝縮器の伝熱性能を適正に選定することで、ア
ンモニア/水の組成によりランキンサイクルよりもサイクル効率が高くなるとしてい
る(18)。 
 
（3）バイナリー発電導入への課題 
  工場等からの排熱は小規模で分散して放出されているため、バイナリー発電適応し
ても規模が小さく、そのままでは経済的なメリットが出にくい。また、従来のバイナ
リー発電は単一熱源に適応しているため、複数の熱源が存在する場合は個々の熱源に
対して発電システムを用いるために有効に利用できないという問題があり、その上、
100℃未満の低温熱源に対しては発電効率が原理的に低くなってしい、適応が困難で
あった。そのため本研究では、複数の熱源を単一サイクルに供給することで、システ
ムへの供給エネルギーを増加させて発電規模を大きく、導入メリットの向上を図る。 
 
（4）下水処理場への排熱発電技術の適応研究 
  排熱発電技術の適応先の一つである、下水処理場からの排熱については、焼却炉出
口の高温排ガスをボイラーの熱源として水を加熱し、発生した蒸気でタービンを駆動
する水蒸気タービン発電を適応するものと、洗煙排水を温熱源として、代替フロンを
作動流体として用いるバイナリー発電技術がある(20)。水蒸気タービン発電技術は高温
の排熱を用いているため、効率が高くなるが、発電機の点検時に汚泥焼却処理を停止
しなくてはならないといった問題があり、洗煙排水のみを用いたバイナリー発電では
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低温域の熱源のため、効率が低くなり、コストメリットが出にくいという問題がある。 
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1.4 下水処理場におけるエネルギー消費状況 
 
 （1）下水処理におけるエネルギー消費量および内訳 
 生活および事業廃水等の下水は、有機物等の汚濁物質を含むため、河川や海へと
放流すると、環境汚染の原因となってしまう。そのため、それらの排水は下水道施
設において処理される必要があり、活性汚泥法が一般的に用いられる。図 1-5 に一
般的に水処理に用いられる活性汚泥法を示す。処理場に流入してきた下水は、まず
沈砂池において砂分を取り除いたのち、最初沈澱池において有機分の粒子等の懸濁
物質を沈降分離により取り除く。その後、曝気槽において空気を供給することで、
好気性微生物により下水中の有機物を分解除去した後、最終沈殿槽において有機物
を処理したことで増殖した微生物を沈降除去して河川や海等へ放流する。沈降した
有機分や微生物（汚泥）は一部曝気槽に返送して処理に用いられるが、大部分は余
剰汚泥として別途焼却等の処理を行う必要がある。 
下水処理のためには多くのエネルギーを必要とし、そのエネルギー消費量は、一
次エネルギー換算で 2011年度において約 70,590 TJ （原油換算約 185万 kl）に達
しており、我が国全体の一次エネルギー総供給量のうち約 0.4％を占める(11)。 
 下水処理は、①ポンプ施設による下水の輸送、②下水処理（活性汚泥法等）によ
る下水中の有機物処理、③下水処理により発生した汚泥の焼却処理からなっており
、その中でも汚泥の焼却処理にかかるエネルギー消費量は、下水処理場全体の 24.5%
に達しているため、下水処理についで大量のエネルギーを消費するため、汚泥処理
にかかるエネルギーを低減させ、環境への負荷や処理コストを小さくするために、
これらの省エネ、創エネ技術を適応する必要がある。 
 
 
Fig.1-5 Flow of sewage treatment 
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Fig.1-6 Breakdown of the energy consumption in the sewage treatment plant 
 
（2）汚泥処理場における創エネルギー技術 
 従来の汚泥焼却処理以外に、汚泥処理における創エネルギー技術としては、以下の
方法がある。 
1）メタン発酵法（発電） 
 メタン発酵法は、酸素の存在しない嫌気状態において、汚泥に含まれる有機物を
嫌気性微生物の働きによりメタンや二酸化炭素に還元分解し、発生したメタンガス
を回収する方法である。回収したメタンガスはガスエンジン等の燃料として用いる
ことで発電電力を得ることが可能となる。 
 図 1-7にメタン発酵法のフローを示す。処理する汚泥は前処理として必要に応じ
て加温や含水率の調整等を行ったのち、反応槽において 10日～30日程度処理を行
うことで、有機物の分解およびメタンガスを回収したのち、汚泥を固形物と消化液
とに分離してそれぞれの処理を行う。 
本技術はメタン発酵を行った後の残った固形物や消化液の処理が別途必要とな
るため、それらを処理するためのコストダウンが課題となっている。 
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Fig.1-7 Flow of methane fermentation 
 
  2）汚泥炭化法（燃料化） 
   汚泥炭化とは、低空気雰囲気下で汚泥を蒸し焼きにすることで、汚泥中の可燃性
分を熱分解し、固定炭素主体の炭化物を回収する技術である。回収した汚泥炭化物
は臭気分が低減しており、さらに発熱量も安定しているため、石炭等に混合して火
力発電所等の発電用補助燃料としての使用が可能である。 
   図 1-8に汚泥炭化法のフローを示す。汚泥は乾燥機で含水を下げたのち、キルン
や流動炉等の熱分解炉で低空気雰囲気下において蒸し焼きにされたのち、炭化物を
回収する。熱分解時に発生した熱分解オイルや熱分解ガスは燃焼炉で燃焼して、乾
燥や熱分解炉の熱源に用いる。 
  本技術は、得られた炭化物を石炭火力発電所等の消費施設まで輸送する必要があ
るため、処理場の近隣に消費施設が有ると輸送費用の低減が可能となり、メリット
が出やすくなる。 
  
Fig.1-8 Flow of pyrolysis 
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3）汚泥ガス化法（発電） 
  汚泥ガス化技術は、汚泥中有機物に対してガス化、改質反応を行うことで、水素
や一酸化炭素等の可燃性ガスに変換し、ガスエンジン等の効率の高い発電装置の燃
料として用いる技術である。 
  図 1-9に汚泥ガス化法のフローを示す。汚泥は乾燥機で含水率を下げたのち、ガ
ス化炉において低空気雰囲気下で部分燃焼することで、汚泥中の有機分をタールや
熱分解ガスに分解したのち、改質炉で蒸気や酸素を加えて改質することで、H2や CO
といった可燃性ガスに変換し、ガス精製によりガス中の固形分や腐食作用のある硫
黄分を除去して、ガスエンジン発電機により電力を得る。 
  本技術は、ガスエンジン内での閉塞や腐食の原因となるガス中のタール分や硫黄
分を、許容値以下までガス精製で除去する必要があり、そのため、汚泥性状やガス
化、改質時の反応条件によっては、ガス精製に対するコストが大きくなる可能性が
ある。 
 
Fig.1-9 Flow of gasification 
 
 4）排熱ボイラー＋蒸気タービン法（発電） 
  汚泥焼却排熱を、排熱ボイラーにより水蒸気として回収し、水蒸気を蒸気タービ
ンに供給することで発電を行うものである。 
  図 1-10 に焼却炉排熱を用いた蒸気タービン発電システムのフローを示す。蒸気
ボイラーで汚泥を燃焼したときに発生した熱を用いて蒸気を発生させて、その蒸気
によりタービンを回転させることで、電気を得る。 
  本技術は、大規模設備では効率も高く有利となるが、小規模設備ではスチームタ
ービンの効率が低くなるためメリットが得られにくいことや、排熱ボイラーの点検
により汚泥焼却炉も停止する必要があるため、安定した汚泥焼却処理を行いにくく
なる欠点がある。 
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Fig.1-10 Flow of waste heat boiler ＋ steam turbine 
 
  これらの創エネ技術が開発されているものの、現状は下水汚泥のほとんどは単純
に焼却処理されている。その理由として、焼却設備が広く普及されているため、新
しい技術を導入するためには、これら既存設備の更新時期まで待たなければならず、
また、安定した汚泥処理を行うためには、信頼性が高い既存の焼却技術が受け入れ
られやすいためである。そのため、速やかに創エネ技術を広めるためには、従来の
泥焼却処理に付加してエネルギーを得ることが可能な技術の開発が求められる。 
 
（3）汚泥処理方式および排熱状況 
  一般的に下水処理により発生する汚泥の処理は、減量化と衛生的な処理を目的と
して焼却処理が実施されている。図 1-11 に示すように、まず焼却炉において燃焼
させた後、焼却排ガスの保有熱を熱交換器により回収した後、排ガス中の灰分を集
塵装置によって除去し洗浄塔で排ガス中の硫黄分等の除去を行い大気へ放出する。
このとき、①白防空気は通常 300～400℃の高温空気であり、洗浄塔から排出され
るガスの水蒸気が大気中で凝縮して白煙が発生するのを防止することが本来の目
的であるが、白煙の防止に必要な熱量以上の余剰熱を大気中へ放出しおり利用する
ことが可能である。また、②洗煙排水については、保有熱量は大きいが 70～80℃
と低温なために使用用途が限られており、あまり利用されていない。そこで、これ
らの未利用エネルギーである白防空気と洗煙排水から、効率よく発電するための技
術の検討を行うこととする。 
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Fig.1-11 Flow of sludge incineration equipment  
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1.5 本研究の目的 
 
 図 1-12に汚泥焼却炉における利用可能な排熱温度と排熱利用技術を示す。 
 汚泥処理で発生する排熱に対する利用技術としては、蒸気タービン発電やバイナリー
発電等の利用が検討されることが一般的であるが、白防空気や燃焼排ガスといった温度
の高い熱源を用いる蒸気タービン発電は、排熱ボイラー等の付帯機器を設ける必要があ
ることや、排熱ボイラーは一般的に焼却炉の排ガスラインに設置するため、排熱ボイラ
ー点検時には焼却炉を停止する必要があり、本来の目的である汚泥処理を安定して実施
できないといった問題がある。また、洗煙排水を熱源として用いるバイナリー発電技術
では、低温度域では効率が低くなるため、規模が大きくならないと発電によるメリット
が出ないという問題があった。 
 一方、代替フロンやアンモニア/水混合流体等を用いるバイナリー発電は、単一の熱
源を用いた系での研究が一般的であるため、複数の熱源が存在する場合に対しても、そ
れぞれ個別にフローを検討しているため、これらの熱源を一つのサイクルに組み合わせ
て効果的にエネルギーを回収するフローや、サイクルの評価方法についての報告があま
りなされていない。 
そこで、本研究では汚泥焼却炉からの排熱の特徴である、洗煙排水のような低温度域
であるが量が多い排熱と、白防空気等の高温度域であるが量が少ない排熱といった、複
数の異なる温度域の熱源が存在している場合に、これらを組み合わせて単一のサイクル
に供給することで、サイクルへの供給熱量と効率を上げて経済性を向上することが可能
な排熱利用技術を提案することを目的とする。 
更に、300～400℃程度の白防空気や 70℃程度の洗煙排水といった温度差のある熱を
一つのサイクルに組み合わせて与えることで、熱の供給状況の変化による作動流体の沸
騰や蒸気の過熱状況が変化して、このことによりサイクルが不安定な挙動を示さないか
を基礎試験設備を用いて調査を行い、併せて今回サイクルが安定運転を行うための制御
方法についての評価も行う。 
 その後、今回サイクルに対して、実際の汚泥処理設備へ導入した時のメリットを算出
して、従来技術に対して有益性を見出すこととした。 
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Fig.1-12 Waste heat temperature and adaptation technology  
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1.6 本論文の構成 
 
本論文は、1 章から５章で構成されている。本節では、2 章以降の内容の概要を示す。 
 
第 2 章では、汚泥焼却設備より発生する洗煙排水と白防空気の 2 つの異なる温度域の
温熱源が存在するとき、これらを用いて効率よく発電することが可能な排熱発電サイク
ルの検討を行う。本研究では、カリーナサイクルおよびランキンサイクルに対する複数
の熱の与え方を検討し、一つのサイクルに同時に異なる温度域の熱を与えた時のサイク
ルの評価のため、計算方法を検討しシミュレーションによる比較をおこなった。 
また、この時の性能を評価するために、エンタルピー生成速度も併せて求めて、比較
を行った。 
 
第 3 章では、効率よく熱を利用するシステムについての検証を行うために、基礎試験
設備を用いたサイクル運転を実施した。 
このときに本研究で用いた実験装置の構成機器、計測方法について整理を行い、複数
の異なる温度域の排熱を一つのサイクルに与えた時の影響を見るため、発電システムの
検証と、安定性評価による検討を行う。また、シミュレーション結果と試験結果を比較
することで、シミュレーションの精度を確認し、さらにサイクル内の熱収支を確認する
ことで、更なる効率化が期待できるフローの提案を行う。 
 
第 4 章では、今回提案するフローについて、異なる処理規模の汚泥処理場に適応した
ときの、それぞれの発電量やそれに伴う CO2 排出量の削減について、シミュレーショ
ンにより明らかにした。さらに、汚泥焼却設備からの排熱利用のために従来検討されて
いる排熱発電＋蒸気タービン技術や洗煙排水に対してバイナリー発電技術を適応した
場合とで比較し、その時の本技術における優位性を明らかにする。 
 
第 5 章では、本研究で得られた結果ならびに結論を総括する。 
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第 2章 複数熱源に対する高効率発電システムの検討 
 
2.1 検討フロー 
 
（1）基本フロー 
 本研究では、温度差発電システムとしてランキンサイクルおよびカリーナサイクルを
用い、2つの異なる熱源の与え方により、出力にどのような影響がみられるかについて
評価を行う。それぞれのシステムについての基本フローを以下に示す。 
1）ランキンサイクル基本フロー 
  ランキンサイクルの基本フローを図 2-1 に示す。ランキンサイクルは代替フロンや
アンモニア等の純物質を作動媒体として使用し、作動媒体は循環ポンプにより蒸発器
に送られ、そこで温熱源により蒸発し、タービンにて仕事を行った後、凝縮器にて冷
却されて液となり、再び循環ポンプで蒸発器に送られる。 
本サイクルの T-s 線図の概念図を図 2-2 に示す。図より熱源流量が一定であると、
熱交換過程における熱源の温度変化が発生し、これによる不可逆損失によって、サイ
クルの仕事量が減少してしまうことが分かる。 
 
Fig.2-1 Rankine cycle 
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Fig.2-2 Rankine cycle T-s diagram 
 
2）カリーナサイクル基本フロー 
  カリーナサイクルの基本フローを図 2-3 に示す。カリーナサイクルは非共沸混合媒
体であるアンモニア/水を作動流体として使用し、作動流体は循環ポンプにより再生
器に送られ、そこで分離器で分離された液の保有熱を受け、蒸発器で温熱源により蒸
気と液の混合流体となる。分離器で蒸気と液に分離されたのち、蒸気はタービンにて
仕事を行った後、吸収器で液と混合される。その後、凝縮器にて冷却されて完全に液
となり、再び循環ポンプで再生器に送られる。 
本サイクルの T-s線図の概念図を図 2-4に示す。図より非共沸混合流体を作動流体
として用いることで、熱源と作動流体による熱交換過程での熱源の温度差を小さくし、
熱交換器での不可逆損失を低下させて、サイクルの仕事がランキンサイクルと比較し
て向上する。 
 
Fig.2-3 Kalina cycle 
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Fig.2-4 Kalina cycle T-S diagram 
 
（2）検討フロー条件 
ランキンサイクルとカリーナサイクルに対する温排水と白防空気の供給方法に対し
て、効率よく熱を利用するフローの検討を行う。 
熱源の利用方法は、温排水を蒸発器に直接与える熱源として固定し、温排水より高温
である白防空気の与え方について検討し、これらの限られた熱源から如何に高い出力を
得られるか等について特性を解析し評価する。それぞれのサイクルに対して、本研究で
検討した白防空気の与え方について以下に示す。 
 1)カリーナサイクル 
 ・CASE 1 ：白防空気を用いて温排水を加温 
 ・CASE 2 ：白防空気を用いて分離器手前の気液混合状態の作動流体を加温して、さ
らに温排水を加温 
 ・CASE 3 ：白防空気を用いて分離器後段の飽和蒸気状態の作動流体を過熱して、さ
らに温排水を加温 
 ・CASE 4 ：白防空気を用いて分離器後段の飽和蒸気状態の作動流体を過熱した後、
分離器手前の気液混合状態の作動流体を加温して、さらに温排水を加温 
 2)ランキンサイクル 
・CASE R1：白防空気を用いて温排水を加温 
 ・CASE R2：白防空気を用いて、蒸発器出口蒸気を過熱状態まで昇温 
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（3）カリーナサイクル改良フロー 
1）CASE１ 
 図 2-5に CASE1のフローを示す。本システムは従来から検討されているシステムで
ある。カリーナサイクルそのものは変更せずに、白防空気により温排水を加温し、蒸
発器に入る温排水温度を上げる。サイクル本体は従来の単一熱源対応のものと同じで
ある。 
 図 2-6に CASE1のフローにおいて、一定量の熱量が供給された時の白防空気による
温排水の加温とそれによる作動流体の温度変化（4→5）の概念を示す。このとき、作
動流体として一定流量のアンモニア/水を用いたものとする。白防空気により温排水
を加温した後作動流体に熱を与えているため、白防空気で直接作動流体を加温するも
のと比較して温度ギャップが小さくなることから、有効にエネルギーを利用できてい
ないと推測される。 
 
Fig.2-5 Kalina cycle CASE1 
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Fig.2-6 CASE1 temperatures change 
2）CASE2 
  図 2-7に CASE2のフローを示す。蒸発器後段での気液混合状態の作動流体に対して、
加熱器を用いて白防空気で加温する。本システムでは蒸発器出口の作動流体を白防空
気で直接加熱することで、作動流体の温度および圧力が高くなり出力が向上すること
が期待される。特に、加熱器において蒸気の発生量が上昇することで、タービンに流
れる蒸気量の増加が見込まれる。 
 加熱器で与えきれなかった白防空気保有熱は温排水の加温に用いる。 
 図 2-8 にサイクルにおいて他の CASE と同一の作動流体量に同一の熱量が供給され
た場合の CASE2 における温排水および白防空気からの熱供給による温度変化(4→5→
5H)の概念を示す。白防空気により加熱器で作動流体を直接加温した後、温排水を加
温しているため、CASE1と比較して、有効にエネルギーが使用できていると考えられ
る。ただし、作動流体としてアンモニア/水を用いているため、加熱器入口では液と
蒸気が共存しているため、白防空気の熱は作動流体の温度上昇および蒸発に使用され
ることから、作動流体の温度上昇は抑えられると推測される。 
 
4 
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Fig.2-7 Kalina cycle CASE2 
 
 
Fig.2-8 CASE2 temperatures change 
 
3）CASE3 
  図 2-9に CASE3のフローを示す。分離器後段の飽和蒸気に対して、蒸気過熱器を用
いて白防空気で加温する。本システムでは分離器で分離された作動流体の飽和蒸気を
白防空気で直接加熱することで、タービン入口の温度を高くすることができ、サイク
ル自身の効率をより高めることが期待される。さらに、実設備を想定したときタービ
ンへのミスト流入の低減化が期待できる。 
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  蒸気過熱器で与えきれなかった白防空気保有熱は温排水の加温に用いる。 
 図 2-10にサイクルにおいて他の CASEと同一の作動流体量に同一の熱量が供給され
た場合の CASE3 における白防空気からの熱供給による温度変化（4→5、6→6H）の概
念を示す。白防空気により蒸気過熱器で作動流体を直接加温した後、温排水を加温し
ているため、CASE1 と比較して、有効にエネルギーが使用できていると考えられる。
蒸気過熱器入口では作動流体は飽和蒸気となっているため、白防空気から供給された
熱は作動流体の温度上昇に有効に利用され、温度上昇が最大となると推測される。 
 
 
Fig.2-9 Kalina cycle CASE3 
 
Fig.2-10 CASE3 temperatures change 
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4）CASE4 
  図 2-11 に CASE4 のフローを示す。分離器後段の飽和蒸気に対して、蒸気過熱器を
用いて白防空気で加温した後、蒸発器後段での気液混合状態の作動流体に対して、加
熱器を用いて加温する。本システムでは、分離器手前での加温による蒸気量の増加お
よび、分離器後段での飽和蒸気の直接加熱によるタービン入口の温度を高くすること
ができ、サイクルの出力をより高めることが期待される。 
 加熱器で与えきれなかった白防空気保有熱は温排水の加温に用いる。 
 図 2-12にサイクルにおいて他の CASEと同一の作動流体量に同一の熱量が供給され
た場合の CASE4 における白防空気からの熱供給による温度変化の概念を示す。CASE2
と CASE3を組み合わせて、白防空気により蒸気過熱器と加熱器で作動流体を直接加温
した後、温排水を加温しているため、作動流体の蒸発と飽和蒸気の過熱がなされて、
より白防の保有熱が有効に使用されていると推測される。 
 
 
Fig.2-11 Kalina cycle CASE4 
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Fig.2-12 CASE4 temperatures change 
 
（4）ランキンサイクル改良フロー 
1）CASE R１ 
   図 2-13 に CASE R1 のフローを示す。本システムはランキンサイクルそのものを
変更せずに、白防空気により温排水を加温し、蒸発器に入る温排水温度を上げる。
サイクル本体は従来の単一熱源対応のものと同じである。 
 
Fig.2-13 Rankine cycle CASE R1 
 
2）CASE R2 
   図 2-14 に CASE R2 のフローを示す。蒸発器後段での飽和蒸気の作動流体に対し
て、蒸気過熱器を用いて過熱する。本システムでは、飽和蒸気の直接加熱によるタ
ービン入口の温度を高くすることができ、サイクルの出力をより高めることが期待
される。 
   加熱器で与えきれなかった白防空気保有熱は温排水の加温に用いる。 
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Fig.2-14 Rankine cycle CASE R2 
 
（5）排熱発電における評価方法 
 排熱発電の設計とは与えられた温度と流量に対して最適化を図ることであり、固定
された排熱の入口温度と流量に対して、出口条件をいかに設計するかが重要となる。  
 図 2-15 に熱源の温度差増加の影響の概念図を示す。図のように入口条件が固定さ
れた熱源に対して、作動流体の増加等によりサイクルへの供給熱量を増加させると、
熱源の温度変化が大きくなるため、サイクル内の高温側温度と低温側温度の差（TH’
－TL’）が小さくなりサイクル効率が低下してしまう。そこで、図 2-16に示すよう
に、流体量等をパラメータとして熱源温度差⊿Tを変化させることで、サイクルへの
供給熱量 Qおよび効率ηを求めて、出力 Wが最大となる条件において比較を行う。 
 
Fig.2-15 Influence of heat source temperature difference 
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Fig.2-16 Relationship of heat source temperature difference  
at Q,η,W 
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2.2 計算式 
 
カリーナサイクルの計算においては、以下の仮定を用いた。 
1)凝縮器出口および減圧弁出口では飽和液 
2)分離器では飽和蒸気と飽和液に分離 
3)作動流体ポンプでの断熱圧縮過程およびタービンでの膨張過程は、等エントロピー変
化 
4)減圧弁では等エンタルピー変化 
5)配管及び熱交換器での圧力損失は零とする 
6)熱交換器での放熱は零とする 
 
ランキンサイクルについても同様に以下の条件で計算を行った。 
7)凝縮器出口および減圧弁出口では飽和液 
8)蒸発器出口では飽和蒸気 
9)作動流体ポンプでの断熱圧縮過程およびタービンでの膨張過程は、等エントロピー変
化 
10)配管及び熱交換器での圧力損失は零とする 
11)熱交換器での放熱は零とする 
 
 サイクル計算における入力条件は、温度（温水入口 Twsi、白防空気入口 Tg1、冷却水
入口 Tcsi）、流量（温水 mws、冷却水 mcs、白防空気 mg、作動流体 mwf）、熱交換器の伝
熱面積（蒸発器 AE、凝縮器 AC、再生器 ARG、加熱器 AH、蒸気加熱器 ASH）、作動流体
の組成 y である。サイクル計算ではカリーナサイクルでは上記 1)～6)、ランキンサイ
クルでは上記 7)～11)までの仮定のもと、サイクル内の作動流体の蒸発器出口温度、凝
縮器出口温度、蒸発器出口圧力および、温排水出口温度、冷却水出口温度にそれぞれ仮
の数値を代入し、各状態点における作動流体の物性を求めて、熱物質収支がバランスす
るように繰り返し計算を行った。加えて、CASE2および CASE R2 では白防空気加熱器出
口温度を仮定し、CASE3 では白防空気蒸気過熱器出口温度を仮定、CASE4 では加熱器と
蒸気過熱器を組み合わせにより計算をおこなった。 
 以下にサイクル計算に用いる関係式を示す。式中の添え字の数値は作動流体の状態点
を示し、図中の数値と一致する。 
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 各熱交換器における交換熱量は、エネルギー保存の法則より計算を行った。また、流
体の熱力学的物性値は熱物性プログラムパッケージ PROPATH を用いて計算した(21)。 
 
 また、サイクルにおける各熱交換器の評価について、エントロピー生成速度を用いて
検討を行った。エントロピー生成速度Ṡ𝑔𝑔𝑔は以下のように求めた(22)。 Ṡ𝑔𝑔𝑔 = 𝑚𝐻(𝑆𝑂 − 𝑆𝐼)𝐻 + 𝑚𝐿(𝑆𝑂 − 𝑆𝐼)𝐿 ····································· （2-1） 
 ここで、右辺の第一項は高温流体側のエントロピー変化を、第二項は低温流体側のエ
ントロピー変化にそれぞれの質量流量を掛けた値である。 
 
（1）CASE１関係式 
CASE1 の計算で用いた関係式を以下に示す。 
排水加熱器、蒸発器、凝縮器における交換熱量は、それぞれ以下の式で求める。 
=−= )( 21 ggPGGWH TTcmQ WHmWHWHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ············ (2-2) 
EmEEBWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 454 ∆=−=−=  ··················· (2-3) 
CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 212 ∆=−=−=  ···················· (2-4) 
 白防空気からの交換熱 QWH により洗煙排水を加温し、蒸発器において交換熱量 QE
で作動流体の加温を行っている。また、凝縮器において、冷却水により Qc だけ作動流
体を冷却する。 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差ΔTmは、次式から算出した。 


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

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−
−−−
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また、作動流体の乾き度 X は、気液平衡より作動流体全体の組成を y、飽和蒸気およ
び飽和液の組成をそれぞれ𝑦𝑉および𝑦𝐿とすると、 
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LV
L
yy
yyX
−
−
= ·························································· (2-8) 
となる。 
再生器の交換熱量はエネルギー保存の法則から、 
( ) ( )877343 hhmhhmQRG −=−=  ·········································· (2-9) 
吸収器においては、エネルギー保存の法則および質量保存の法則から 
1109 mmm =+  ························································ (2-10) 
11101099 hmhmhm =+  ·················································· (2-11) 
タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 10610 hhmWT −=  ···················································· (2-12) 
)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-13) 
 作動流体ポンプの出力が無視できないため、サイクルから回収可能な出力 Wnet は次
式により算出した。また、そのときのサイクル熱効率ηも求めた。 
( ) ( )23210610 hhmhhmWnet −−−=  ······································· (2-14) 
100×=
in
net
Q
W
η  ······················································· (2-15) 
 
（2）CASE2関係式 
 CASE2 では、CASE1 に加熱器を加えた計算を行った。 
加熱器における交換熱量は以下の式で求める。 
HGmHGHGHggPGGHG TAUhhmTTcmQ )()()( 55521 ∆=−=−=   ················ (2-16) 
加熱器では、分離器前段の作動流体（液と蒸気の混合流体）を白防空気の熱量 QHG
で加温する。 
排水加熱器、蒸発器、凝縮器の交換熱量は以下式で求める。 
=−= )( 21 ggPGGH TTcmQ HmHHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ············· (2-17) 
EmEEBWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 454 ∆=−=−=  ·················· (2-18) 
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CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 212 ∆=−=−=  ··················· (2-19) 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差は、次式から算出した。 
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また、作動流体の乾き度は以下の式で求める。 
LV
L
yy
yyX
−
−
= ························································· (2-24) 
再生器の交換熱量はエネルギー保存の法則から、 
( ) ( )877343 hhmhhmQRG −=−=  ········································· (2-25) 
吸収器でのエネルギー保存の法則および質量保存の法則から 
1109 mmm =+  ························································ (2-26) 
11101099 hmhmhm =+  ·················································· (2-27) 
タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 10610 hhmWT −=  ···················································· (2-28) 
)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-29) 
 サイクルから回収可能な出力 Wnetおよびサイクル熱効率ηは次式により求めた。 
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−−= )( 10610 hhmWnet )( 232 hhm −  ········································· (2-30) 
100×=
in
net
Q
W
η  ······················································· (2-31) 
 
（3）CASE3関係式 
CASE3 は CASE1 に蒸気過熱器を加えた計算を行った。 
蒸気過熱器の交換熱量は以下の式により求める。 
SHmSHSHHggPGGSH TAUhhmTTcmQ )()()( 66621 ∆=−=−=  ················ (2-32) 
蒸気過熱器では、分離器後段の作動流体（飽和蒸気）を白防空気の熱量 QSHで加温す
る。 
排水加熱器、蒸発器、凝縮器の交換熱量は以下式で求める。 
=−= )( 21 ggPGGH TTcmQ HmHHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ············· (2-33) 
EmEEBWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 454 ∆=−=−=  ·················· (2-34) 
CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 212 ∆=−=−=  ··················· (2-35) 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差は、次式から算出した。 
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また、作動流体の乾き度 X は以下の式により求める。 
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LV
L
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yyX
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= ························································· (2-40) 
再生器の交換熱量はエネルギー保存の法則から、 
( ) ( )877343 hhmhhmQRG −=−=  ········································· (2-41) 
吸収器でのエネルギー保存の法則および質量保存の法則から 
1109 mmm =+  ························································ (2-42) 
11101099 hmhmhm =+  ·················································· (2-43) 
タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 10610 hhmW HT −=  ·················································· (2-44) 
)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-45) 
 サイクルから回収可能な出力 Wnetおよびサイクル熱効率ηは次式により求めた。 
( ) ( )[ ]23106 hhhhmW HWFnet −−−= ζ  ····································· (2-46) 
100×=
in
net
Q
W
η  ······················································· (2-47) 
 
（4）CASE4 関係式 
CASE4 では、加熱器および蒸気過熱器を組み合わせて計算を行う。 
蒸気過熱器、加熱器、排水加熱器、蒸発器、凝縮器の交換熱量は、以下の式で求める。 
SHGmSHGSHGHggPGGSHG TAUhhmTTcmQ )()()( 66621 ∆=−=−=  ·············· (2-48) 
HmHHHggPGGH TAUhhmTTcmQ )()()( 55521 ∆=−=−=  ··················· (2-49) 
=−= )( 21 ggPGGWH TTcmQ WHmWHWHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ·········· (2-50) 
EmEEBWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 454 ∆=−=−=  ·················· (2-51) 
CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 212 ∆=−=−=  ··················· (2-52) 
 白防空気の保有熱量は、蒸気過熱器で分離器後段の作動流体（飽和蒸気）を QSHで加
温したのち、加熱器で分離器前段の作動流体（蒸気＋液混合流体）を QHGで加温し、
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排水加熱器において洗煙排水を QWHで加温する。 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差は、次式から算出した。 
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また、作動流体の乾き度 X は以下の式で求める。 
LV
L
yy
yyX
−
−
= ························································· (2-58) 
再生器の交換熱量はエネルギー保存の法則から、 
( ) ( )877343 hhmhhmQRG −=−=  ········································· (2-59) 
吸収器でのエネルギー保存の法則および質量保存の法則から 
1109 mmm =+  ························································ (2-60) 
11101099 hmhmhm =+  ·················································· (2-61) 
タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 10610 hhmW HT −=  ·················································· (2-62) 
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)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-63) 
 サイクルから回収可能な出力 Wnetおよびサイクル熱効率ηは次式により求めた。 
( ) ( )[ ]23106 hhhhmW HWFnet −−−= ζ  ····································· (2-64) 
in
net
Q
W
=η ×100 ······················································· (2-65) 
 
（5）CASE R1 関係式 
排水加熱器、蒸発器、凝縮器における交換熱量は、それぞれ以下の式で求める。 
=−= )( 21 ggPGGWH TTcmQ WHmWHWHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ··········· (2-66) 
EmEEWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 414 ∆=−=−=  ··················· (2-67) 
CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 322 ∆=−=−=  ···················· (2-68) 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差は、次式から算出した。 
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タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 211 hhmWT −=  ····················································· (2-72) 
)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-73) 
 サイクルから回収可能な出力 Wnetおよびサイクル熱効率ηは次式により求めた。 
( ) ( )[ ]3421 hhhhmW WFnet −−−=  ········································· (2-74) 
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100×=
in
net
Q
W
η  ······················································· (2-75) 
 
（6）CASE R2関係式 
CASE R2 では、CASE R1 に蒸気過熱器を加えて計算を行った。 
蒸気過熱器は以下の式により求める。 
SHmSHSHHggPGGSH TAUhhmTTcmQ )()()( 11121 ∆=−=−=  ················· (2-76) 
蒸気過熱器では、蒸発器出口の作動流体（飽和蒸気）を白防空気の熱量 QSHで加温す
る。 
排水加熱器、蒸発器、凝縮器の交換熱量は以下の式で求める。 
=−= )( 32 ggPGGWH TTcmQ WHmWHWHWIWSIPWWS TAUTTcm )()( ∆=−  ·········· (2-77) 
EmEEWSOWSIPWSWSE TAUhhmTTcmQ )()()( 414 ∆=−=−=  ··················· (2-78) 
CmCCCSICSOPCSCSC TAUhhmTTcmQ )()()( 322 ∆=−=−=  ···················· (2-79) 
ここで、各熱交換器の対数平均温度差は、次式から算出した。
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タービン出力𝑊𝑇および作動流体ポンプ動力はそれぞれ次式より算出した。 
)( 211 hhmW HHT −=  ··················································· (2-84) 
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)( 232 hhmWWFP −=  ··················································· (2-85) 
 サイクルから回収可能な出力 Wnetおよびサイクル熱効率ηは次式により求めた。 
( ) ( )[ ]3421 hhhhmW WFnet −−−=  ········································· (2-86) 
in
net
Q
W
=η ×100 ······················································· (2-87) 
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2.3 計算フロー 
 
各 CASE のサイクル計算のフローチャートを図 2-17～2-22 に示す。計算には熱源の
温度（温水入口 Twsi、白防空気入口 Tg1、冷却水入口 Tcsi）、流量（温水 mws、冷却水
mcs、白防空気 mg、作動流体 mwf）、熱交換器の伝熱面積（蒸発器 AE、凝縮器 AC、再
生器 ARG、加熱器 AH、蒸気加熱器 ASH）、熱交換器の熱通過係数（蒸発器 UE、凝縮器
UC、再生器 URG、加熱器 UH、蒸気加熱器 USH）作動流体の組成 y を入力値として用い
て収束するまで計算を行い、サイクル内の状態点および出力を得る。 
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Fig.2-17 Schematic flow chart of the calculation CASE1 
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 Fig.2-18 Schematic flow chart of the calculation CASE2 
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Fig.2-19 Schematic flow chart of the calculation CASE3 
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  Fig.2-20 Schematic flow chart of the calculation CASE4 
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Fig.2-21 Schematic flow chart of the calculation CASE R1 
Fig.2-22 Schematic flow chart of the calculation CASE R2 
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2.4 計算条件 
 
  本研究における計算条件は、熱源の一例として下水汚泥処理規模 100t/d 規模相当
の下水汚泥焼却設備からの排熱条件を想定して用いる。熱源条件は各 CASE とも共通と
する。表 2-1に示すように温熱源として温排水は流量 50,000kg/h および温度 70℃、白
防空気は流量 9,000m3/h および温度 300℃とする。冷熱源である冷却水は流量
100,000kg/h および温度 20℃とする。なお、白防空気については、保有熱の一部を下水
汚泥焼却設備の白煙防止に用いられるため、利用可能な温度を 100℃までとする。 
表 2-2にカリーナサイクル CASE1におけるパラメータを、表 2-3 にランキンサイクル
CASE R1におけるパラメータを示す。 
カリーナサイクルにおける凝縮器、再生器の性能およびアンモニア/水の組成は各
CASE とも同一条件とする。熱交換器の性能を表す指標として熱通過係数 Uと伝熱面積 A
を掛けた伝熱性能 UA を用いる。蒸発器の伝熱性能 UA は、各 CASE での作動流体の加温
に用いる熱交換器(加熱器や蒸気加熱器)との合計が実用機と同程度となるように
250kW/K になるようにした。作動流体流量 mWF が各システムに及ぼす影響を明らかにす
るために、1～3kg/sで変化させた。 
ランキンサイクルにおいても凝縮器の性能およびアンモニアを作動流体として用い
るのは同一条件とする。カリーナサイクルの検討と同様に、加温に用いる熱交換器の伝
熱性能 UAの合計値が 250kW/Kとなるようにした。作動流体量 mWFが各システムに及ぼす
影響を明らかにするために、1～3kg/s で変化させた。 
Table2-1 Input Condition 
 Hot water White smoke prevention 
air 
Cold water 
Flow rate 50,000 kg/h 9,000m3/h 100,000 kg/h 
Temperature 70℃ 300℃ 20℃ 
Table2-2 Parameters of Kalina Cycle 
Evaporator Condenser Regenerator 
（UA）E＝250 kW/K （UA）c＝250 kW/K （UA）RG＝250 kW/K 
Working fluid Ammonia/Water  
mWF=1～3 kg/s y=0.8kg/kg  
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Table2-3 Parameters of Rankine Cycle 
Evaporator Condenser Working fluid 
（UA）E＝250 kW/K （UA）c＝250 kW/K mWF=0.6～2 kg/s 
 
各 CASE における計算条件を以下に示す。 
（1）CASE１計算条件 
 ・白防空気による温排水の加温は、排ガスと混合させた時に煙突からの白煙の発生を
防止するため、加温後の白防空気出口温度が 100℃になるまでとする。 
（2）CASE2計算条件 
 ・計算条件は、蒸発器の伝熱性能 UAE以外 CASE1 と同一。 
・加熱器の熱交換器性能は UAH=5kW/K とし、合計の伝熱性能を同じ値にするため蒸
発器 UAEを 245kW/K とする。 
 ・サイクルへの白防空気による入熱を同じにするため、加熱器で作動流体を加温した
後の白防空気温度が 100℃を超えていた場合は、白防空気温度が 100℃となるように
温排水を加温する。 
（3）CASE3計算条件 
 ・計算条件は、蒸発器の伝熱性能 UAE以外 CASE1 と同一。 
 ・蒸気過熱器の伝熱性能は UASH=5kW/K とし、合計の伝熱性能を同じ値にするため蒸
発器 UAEを 245kW/K とする。 
 ・CASE2と同様に白防空気による入熱を同じにするため、蒸気過熱器で作動流体を加
温した後の白防空気温度が 100℃を超えていた場合は、白防空気温度が 100℃となる
ように温排水を加温する。 
（4）CASE4計算条件 
 ・計算条件は、蒸発器の伝熱性能 UAE以外 CASE1 と同一。 
 ・蒸気過熱器と加熱器の伝熱性能は、UASH=8kW/K、UAH=2kW/K とし、合計の伝熱性
能を同じ値にするため蒸発器 UAEを 240kW/K とする。 
 ・CASE2と同様に白防空気による入熱を同じにするため、蒸気過熱器で作動流体を加
温した後の白防空気温度が 100℃を超えていた場合は、白防空気温度が 100℃となる
ように温排水を加温する。 
（5）CASE R1計算条件 
 ・白防空気による温排水の加温は、排ガスと混合させた時に煙突からの白煙の発生を
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防止するため、加温後の白防空気出口温度が 100℃になるまでとする。 
（6）CASE R2 
 ・計算条件は、蒸発器の伝熱性能 UAE以外 CASE R1 と同一。 
・蒸気過熱器の熱交換器性能は UASH=5kW/K とし、合計の伝熱性能を同じ値にするた
め蒸発器 UAEを 245kW/k とする。 
 ・サイクルへの白防空気による入熱を同じにするため、加熱器で作動流体を加温した
後の白防空気温度が 100℃を超えていた場合は、白防空気温度が 100℃となるように
温排水を加温する。 
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2.5 計算結果 
 
（1）各 CASEの出力比較 
 図 2-23に各 CASEにおける出力 Wnetを作動流体流量の変化に対して示す。 
 
Fig.2-23 Effect of flow rate of working fluid on net power 
 
 図 2-23より、各 CASEとも正味出力が最大となる作動流体流量が存在することが確認
できる。本試算条件では CASE1 および CASE2 では mWF=2kg/s、CASE3 および CASE4 では
mWF=1.8kg/s のとき Wnetが最大となっている。また、CASE R1では mWF=１.2kg/s、CASE R2
では mWF=0.8kg/s で Wnetが最大となっている。 
カリーナサイクルの各 CASE の出力を比較すると分離器前後で加温した CASE4 の出力
が最も大きくなっており、次いで CASE3が大きくなった。このとき、CASE4の出力は CASE1
の出力と比較して約 50%増加した。ランキンサイクルの各 CASE の出力を比較すると、
CASE R2 が高くなっており、CASE R1 と比較して約 20%増加することが確認された。カ
リーナサイクルとランキンサイクルを比較すると、CASE1や CASE2と比較すると CASE R2
の方が高くなるが、CASE3 や CASE4 のほうがサイクルの出力が高くなっている。CASE4
と CASE R2 とでは、30%程度 CASE4の出力が高い。 
図 2-24 および図 2-25 に、各 CASE におけるサイクル熱効率およびサイクルへの入熱
量を示す。 
 図 2-24 より作動流体流量の増加とともにサイクル熱効率は低下することが確認され
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た。また、カリーナサイクルの CASE4 において出力が最も高くなった mWF=1.8kg/s に対
しては、サイクル熱効率が高く約 10%を示した。ランキンサイクルの CASE R2 において
出力が最大となった 
 図 2-25 では作動流体流量の増加によりシステムの入熱量が増加していることが確認
された。また、CASE4 への入熱 Qinが最も大きく、続いて CASE3、CASE2、CASE1 となっ
ている。これは、CASE4では CASE2と CASE3 の利点を組み合わせることで、分離器前段
での加温による蒸気発生量の増加と、分離器後段での蒸気過熱によるタービン入口温度
の上昇により有効に熱を回収できるためである。 
以上のことより作動流体流量の増加とともに、入熱量が増えているが、それに伴って
サイクル熱効率が低下するため、出力が最大となる最適な作動流体流量が存在すること
が確認できる。池上ら(23)-(24)が、これまで低熱源温度差発電において、低熱源の入口温
度とその流量が限られている場合、最適な熱源の温度差が存在することを示している結
果と一致する。 
 図 2-26 および図 2-27 にタービン入口出口の圧力および温度を示す。図 2-26 では、
作動流体流量の増加とともに、タービン入口圧力は減少し、タービン出口圧力は増加し
ている。カリーナサイクルの計算ではタービン入口圧力が再生器の伝熱性能と分離器出
口蒸気側温度 T6 により規定されるため、伝熱性能が一定条件であり、作動流体量の増
加により T6 が低下したため、圧力が低下している。注目する結果として、出力が高い
CASE3 および CASE4のタービン入口圧力が小さくなっている。このことから、圧力上昇
をともなわずに出力の向上が期待できるため、サイクルへの熱の与え方により設計時に
各機器の耐圧を低く押さえられるという利点も示唆される。ランキンサイクルの計算で
は、タービン入口圧力は蒸発器の伝熱性能と蒸発器出口温度 T1により決定されるため、
伝熱性能が一定で作動流体流量の増加により T1が低下して圧力が低下している。 
 図 2-25より、タービン入口温度は CASEによらず作動流体量の増加とともに減少して
いることが確認されるが、カリーナサイクルの計算では CASE4 におけるタービン入口温
度が最も高くなったことから、効率良くタービンで仕事をしていると考えられる。ラン
キンサイクルの計算では、CASE R2におけるタービン入口温度が最も高くなったことか
ら、効率よくタービンで仕事をしていると考えられる。 
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Fig.2-24 Effect of flow rate of working fluid on cycle efficiency  
 
 
Fig.2-25 Effect of flow rate of working fluid on heat rate (input)  
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Fig.2-26  Effect of flow rate of working fluid on turbine pressure 
 
 
Fig.2-27  Effect of flow rate of working fluid on turbine temperature 
 
（2）状態点における物性 
 出力が最大となったときのカリーナサイクルにおける各 CASE の T-s 線図をそれぞれ
図 2-28～31 へ示し、図 2-32～35 に各 CASE における熱交換器での作動流体と温水、白
防空気、冷却水との温度差を示す。なお、図中の番号はサイクル中の状態点を示す。 
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 各 T-S線図より、出力の高い CASE3および CASE4ではタービン入口の状態点 6Hにて、
蒸気が過熱された状態であり、CASE4 の入口温度が高くなっていた。また、図 2-25 よ
り蒸気過熱器における空気入口温度（Tg1）とアンモニア出口温度（T6H）温度差は CASE4
において最も小さくなることが確認できた。 
 
Fig.2-28 T-S diagram（CASE1） 
 
 
Fig.2-29 T-S diagram（CASE2） 
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Fig.2-30 T-S diagram（CASE3） 
 
 
Fig.2-31 T-S diagram（CASE4） 
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Fig.2-32 Heat exchange process at CASE1 
 
 
Fig.2-33 Heat exchange process at CASE2 
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Fig.2-34 Heat exchange process at CASE3 
 
 
Fig.2-35 Heat exchange process at CASE4 
 
（3）エントロピー生成速度の比較と発電出力の関係 
 表 2-4に各 CASEの熱交換器におけるエントロピー生成速度（Ṡ𝑔𝑔𝑔）の算出結果を示す。 
 エントロピー生成速度の総和は CASE1、2、3、4の順で小さくなっており、出力が最
も大きい CASE4において、エントロピー生成速度の総和が最も小さくなっている。この
ことは、池上らが示したエントロピー生成速度が小さいほうが、サイクルの出力が大き
くなるということと同様(21)であり、複数熱源を供給する場合でも、各 CASE の出力の差
に対して、エントロピー生成速度を用いて評価することが可能であると示された。 
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Table 2-4 Entropy generation rate 
 
 
（4）作動流体組成の影響 
 CASE4において作動流体組成の影響を検討するために、作動流体の組成 yをパラメー
タとした計算を行った。このとき、伝熱性能については、これまでの値の 0.5 倍（UA=125）、
1倍（UA=250）、1.5倍（UA=375）、2倍（UA=500）とする。 
図 2-36に Wnetへの影響を示す。図 2-31 より、UAが上昇することで Wnetが増加してい
るが、上昇幅は小さくなっている。また、各 UA において出力が最大となる組成が存在
しており、最適な組成の存在が示唆された。これは、組成の変化によりサイクル中の作
動流体の沸点や凝縮点に違いがでるため、タービンに流れる蒸気量やタービンでの圧力
差が変化するためである。 
 
 
Fig.2-36 Effect of y and UA on net power 
 
CASE1 CASE2 CASE3 CASE4
Sgen,E 0.177 0.061 0.098 0.085
Sgen,C 0.098 0.050 0.080 0.093
Sgen,H - 0.508 - 0.077
Sgen,SH - - 0.169 0.149
Sgen,WH 0.487 0.015 0.130 0.017
ΣSgen 0.762 0.633 0.477 0.420
Electric power 115.6 128.8 158.0 168.6
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（5）加熱器、蒸気過熱器の伝熱性能の影響 
 CASE4において、蒸気過熱器と加熱器の効果を検討するために、それぞれの伝熱性能
UAHと UASHをパラメータとした計算を行った。このとき、性能の差が大きく見られるよ
うに伝熱性能の和が 10kW/Kとなるよう計算を行った。計算結果を図 2-37に示す。図中
の数値は加熱器出口の白防空気温度を示す。 
 
Fig.2-37 Effect of heater and super heater on net power 
  
図 2-37 より UAH=5kW/K、UASH=5kW/Kで出力が最大となり、最適な熱バランスの存在が
示唆された。これは、一定熱量が与えられた時、加熱器による蒸気発生量の増加と、蒸
気過熱器による過熱の効果において最適値があるためである。ただし、今回の検討条件
では白防空気の利用熱は 100℃迄としているため、流体加熱器出口温度が 116℃となっ
た UAH=2kW/K、UASH=8kW/Kを用いた。 
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2.6 まとめおよび考察 
 
 本章において、温度域の異なる複数熱源から効率良く出力を得る熱の与え方を検討す
るために、低温域と高温域の供給熱条件を与えてそれぞれ解析を行ったところ以下のこ
とが明らかになった。 
（1）それぞれの CASEにおける出力を比較したところ、従来から検討されている CASE1
のフローのように単一の熱源として与えるのではなく、分離器の前後に加熱器と蒸気過
熱器を組み合わせて熱を与える CASE4のフローで得られる出力が最大となった。 
(2)CASE4 においてサイクルへの入熱量および効率が最大となった。これは分離器前段
での加温による発生蒸気量の増加と、蒸気過熱によるタービン入口温度の上昇により、
作動流体が有効に熱を回収できるためである。 
(3)サイクル内の作動流体流量の増加とともに、入熱量が増えているが、それに伴って
サイクル熱効率が低下するため、出力が最大となる最適な作動流体流量が存在すること
を把握した。 
(4)各 CASE における状態点を確認したところ、出力が大きくなった CASE3および CASE4
においてタービン入口が過熱蒸気となり入口温度が高くなった。また、今回試算した条
件においては、タービンの入口温度は CASE4 が最も大きくなった。 
(5)各 CASE の熱交換器におけるエントロピー生成速度の総和を求めたところ、出力が最
大となった CASE4が最も小さくなり、出力が最小であった CASE1が最も大きくなったこ
とから、複数の熱を供給するケースにおいても、エントロピー生成速度を用いて評価す
ることが可能である事が示された。 
(6)CASE4 において伝熱性能を一定として、組成をパラメータとしたとき、出力が最大
となる組成の存在が示された。また、伝熱性能 UA を大きくすることで出力の増加が見
られたが、ある値に漸近することが見られた。 
(6)CASE4 において伝熱性能の和を一定としたとき、出力が最大となる UAH、UASHの組み
合わせが存在することが示された。これは、一定熱量を保有する白防空気が存在すると
きに、加熱器と蒸気過熱器への最適な熱量の振り分けを、出力が最大となるように検討
する必要があることを示す。 
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第 3 章 基礎試験装置を用いたサイクルの検証 
 
3.1 目的 
 
 前章において、温度域の異なる複数熱源から効率良く出力を得るための熱供給方法と
して、高温側の熱源を CASE4で示したように分離器前後の加熱器と蒸気過熱器において
サイクルに直接熱供給を行うことで、出力が上がることを確認した。 
 本章では、CASE4のサイクルを模擬した試験装置に、実際に温水と高温空気を熱源と
して用いた基礎試験を実施することで、計算により求めたサイクル性能の理論値と実際
に運転により求めた性能の比較を行うとともに、複数熱源からの熱供給をサイクルに行
うことで、実現性の確認と性能を評価した。また、サイクルの熱収支を確認し、更なる
高効率化が可能なサイクルの提案を行った。 
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3.2 試験装置 
 
 基礎試験に用いた試験装置は、作動流体が循環する発電システムと排熱を模擬して水
や空気を加熱して供給する熱源系および水を冷却して供給する冷却系からなる。 
 発電システムの主要構成機器は熱交換器（蒸発器、凝縮器、再生器、加熱器、蒸気過
熱器）、タービン発電機、分離器、吸収器からなり、熱源系はボイラーと熱風発生装置、
冷却系はチラーで構成される。このとき、試験装置の制約のため、加熱器と蒸気過熱器
それぞれ別々に熱風発生装置を設置した。 
（1）試験装置フロー 
 CASE4 を模擬した試験装置のフロー図と装置の外観を図 3-1 および 3-2 に示す。作
動流体は作動流体ポンプにより再生器を経て蒸発器に送られ、温水と熱交換して湿り蒸
気となった後、加熱器にて温空気で更に加温し分離器に送られる。分離器で蒸気と分離
液に分離された後、蒸気は蒸気過熱器において過熱されタービンで仕事を行い吸収器へ
と送られる。一方分離液は再生器に送られ蒸発器に供給される前の作動流体を予熱し、
減圧弁により減圧された後、吸収器でタービンから排出された蒸気と合流する。吸収器
から出た作動流体は凝縮器に送られ、冷却水と熱交換して液化する。液化された作動流
体は作動流体ポンプで再び加圧されて再生器に送られる。連続的に作動流体をサイクル
内で循環することで、熱エネルギーを電気エネルギーにして回収している。電気エネル
ギーはヒータにおいて、水を加温して消費される。 
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Fig.3-1 Schematic flow diagram of the test plant 
 
 
Fig.3-2 Appearance of test plant 
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（2）熱源装置概要 
 本実験装置では、試験条件を一定とするために、温熱源である温水は温水ボイラーで
加温した水を用い、高温空気は熱風発生器を使用した（表 3-1）。また、サイクルへの
冷却水は循環利用しており、冷凍機により一定の温度にまで冷却して試験を行った。 
Table 3-1 Heat source equipment 
 Hot water boiler Hot air generator 
for heater 
Hot air generator 
for super heater 
Type boiler heater + fan heater + fan 
Heat source oil electricity electricity 
Heat value 756 kW 20 kW 80 kW 
 
Table 3-2 Cold source equipment 
 Chiller 
Type chiller 
Heat source electricity 
Heat value 400 kW 
 
（3）主要構成機器 
1)熱交換器 
表 3-3、3-4 に本試験に用いた熱交換器の仕様を示す。 
蒸発器、再生器、凝縮器はプレート式熱交換器であり、加熱器、蒸気加熱器はシェ
ル＆チューブ型熱交換器を用いた。 
Table 3-3 Heat exchanger specification（plate） 
 Evaporator Condenser Regenerator 
Type plate plate plate 
Material plate： 
SUS304 
plate： 
SUS304 
plate： 
SUS304 
Heat transfer 
area (m2) 
8.3 8.3 14.39 
 
 
第 3 章 基礎試験装置を用いたサイクルの検証 
67 
 
Table 3-4 Heat exchanger specification（shell & tube） 
 Heater Super heater 
Type shell＆tube shell＆tube 
Material casing：SS400 
tube：STPG370 
casing：SS400 
tube：STPG370 
Heat transfer 
area (m2) 
2.62 1.055 
 
2)タービン 
タービンは新日本造機製の単段衝動タービンを用い、定格出力 8kW、定格回転数は
3000rpm である。設計条件ではタービン入口温度 200℃、圧力 2.0MPaG、蒸気量
850kg/h である。タービンと発電機は直結しており、発電で得られた電力はヒータによ
って水の加温に消費した。タービンの回転数はインバータにより制御されており、今回
の試験では、回転数はいずれも 3000rpm で試験を行った。 
また、タービンの軸シール部をダブルメカニカルシール構造とすることで、摺動部か
らのアンモニア漏えいを防ぐようにした。 
 
3)分離器 
 カリーナサイクルでは分離器の入口は湿り蒸気の状態であるため、タービンに液滴が
流入するとタービン効率の低下やキャビテーションによるタービン羽根の損傷の原因
となる。そのため、気液分離器を設置してタービンへ液が流入するのを防ぐ。 
 本実験装置では、衝突式の気液分離器を用いた。 
 
4)吸収器 
 吸収器は分離器により飽和液と飽和蒸気に分けられた作動流体が、液は再生器を通っ
て熱交換し、蒸気はタービンで仕事をした後に再び混合し、液に蒸気を吸収させる装置
である。 
 
5)作動流体ポンプ 
 作動流体ポンプはアンモニア流体を用いるため、外部へのわずかな漏えいも許されな
い。そのため、モータとポンプを一体化し、キャンの中に密閉する構造のキャンドモー
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タポンプを採用することで、漏れが無いようにした。 
 
（4）計装品 
1）流量計 
  ポンプ出口の作動流体の測定には、コリオリ式流量計（オーバル製、型式 
CN010C-SS-313K、測定レンジ 0~1t/h、測定精度 ±0.1t/h）を用い、温水、冷却水
流量は電磁式流量計（キーエンス製、型式 FD-MH500A、測定レンジ 0～30m3/h、
測定精度 ±0.5m3/h）を用いた。高温空気は熱量式流量計（東京計装製、型式 
ES12-30144、測定レンジ 0～55m3/min、測定精度 ±1.1m3/min）を用いた。 
2）圧力計 
  サイクル内の作動流体圧力は、圧力センサ（横河電機製、型式 FP201-E-21、測定
レンジ 0～5MPaG、測定精度 ±1.5kPaG）を用いて計測した。 
3）温度計 
  サイクル内の作動流体や温水、冷却水温度は測温抵抗体（岡崎製作所製、型式 R35
型、測定レンジ 0～350℃、測定誤差 ±0.15℃）を用いて計測した。 
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3.3 発電システムの性能評価方法 
 
  実験結果の解析は以下の式を用いて行った。 
 熱交換器の熱通過係数 U は、試験で求めた交換熱量 Q および、対数平均温度差ΔTm
と、各熱交換器固有の伝熱面積 A を用いて算出した。ここで、交換熱量 Q は、熱源の
流量と温度差より算出し、対数平均温度差は熱交換器の入口および出口温度を用いて算
出した。 
 分離器出口の蒸気は飽和蒸気であると仮定し、その蒸気量は高温空気により蒸気過熱
器に与えられた熱量に対して、蒸気過熱器入口の作動流体温度が出口温度まで上昇する
蒸気量を求めた。また、シミュレーション結果との比較やタービンの評価には、タービ
ン入口の温度、圧力およびタービン出口圧力を用いて等エントロピー変化したときのタ
ービンで利用可能なエネルギー（理論ΔQ）と、タービン入口出口の温度、圧力よりエ
ンタルピーを求めて算出した実際にタービンで利用させたエネルギー（実測ΔQ）を用
いた。 
 なお、本研究ではアンモニア/水の混合媒体を作動流体としており、作動流体の組成
はアンモニアの質量分率を示し、前章と同様にアンモニア/水の熱物性は PROPATH を
用いて算出した。 
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3.4 試験評価結果 
 
（1）サイクル性能評価 
 ここでは、サイクルの評価を行うために、タービンへの入熱量についての実験値と
設計値との比較を行うことで運転状況や性能の確認を行った。 
 1）試験条件 
 表 3-5 に試験時の設定条件を示す。 
Table 3-5 Test condition 
 Hot water Hot air for 
heater 
Hot air for 
super heater 
Cold water 
Flow rate 18m3/h 7m3/min 22m3/min 21m3/h 
Temperature 75℃ 210℃ 260℃ 8℃ 
 
 2）サイクル性能評価 
 図 3-3 に運転状況の実測値を示し、表 3-6 および表 3-7 に試験結果（実測値）と設計
値の熱収支と各熱交換器伝熱性能およびタービン効率の比較を示す。ここで、サイクル
性能を評価するために、タービンに供給される蒸気量とタービン入口出口の圧力および
温度の計算値との比較を行った。また、タービンで利用可能なエネルギーである理論Δ
Q および実際にタービンで利用されたエネルギーである実測ΔQ についての比較も併
せて実施した。実測値の熱収支については、サイクルに供給した熱量は、水および空気
の入口出口温度差と供給流量から算出した。 
 表 3-6 に示すように、蒸発器や加熱器は設計値と比較して交換熱量が大きくなった。
これより、メーカにて設計した熱交換器の伝熱性能に余裕があったことが推測されるが、
試験は数週間程度の運転で評価しているため、実設備の設計では伝面の汚れによる性能
低下等を加味して余裕を決定する必要がある。また、設計時は放熱や機械損失は考慮し
ていなかったが、入熱のおよそ 5%程度が放熱や機械損失として発電に寄与していない
ことが分かったことから、これらの損失を含めた設計を行う必要がある。また、表 3-7
に示すように、蒸発器の U 値が設計値より大きくなったため、余裕を見た設定であっ
たと推測される。タービン効率は設計値が 19.6%であったのに対して、実測値は 24.0%
と高い値となった。 
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Fig.3-3 Operation condition 
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Table 3-6 Heat balance 
Item Unit Test result Design value 
Input 
Evaporator kW 304 254 
Heater kW 19 11 
Super heater kW 60 74 
Total input kW 383 339 
O
utput 
Condenser kW 288 298 
After condenser kW 51 － 
Tank kW 7 － 
Turbine kW 16 41 
Mechanical 
loss、Heat 
release 
kW 21 － 
Total output kW 383 339 
 
Table 3-7 Heat transfer performance and turbine efficiency 
Item Unit Test result Design value 
（U）E W/m2K 2.4 1.0 
（U）H W/m2K 0.029 0.016 
（U）SH W/m2K 0.016 0.023 
（U）C W/m2K 1.1 1.5 
Electric power kW 7.1 8.0 
Turbine 
efficiency 
% 24.0 19.6 
 
（2）サイクルの安定性および変動時の影響評価 
 1）試験条件 
異なる温度域の 2 つの熱源を与えた時のサイクルの安定性の確認を行った。汚泥焼却
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設備からの排熱への適応を想定するため、高温空気については、汚泥焼却設備に用いる
白防空気温度である 300℃を模擬し、温水については洗煙排水として回収可能な
70~75℃とした。また、冷却水は汚泥焼却炉への補給水として用いる工水の水温より決
定した。ここで、焼却炉に用いる工水は、季節により水温が変化するため、今回試験で
は発電量による比較を行いやすくするために、発電量が大きくなる冬場の冷却水温を想
定して 8℃で試験を行った。試験条件を表 3-8 に示す。この時の作動流体のアンモニア
濃度は 95%とした。 
運転方法としては、加熱器出口温度（T5H）が一定となるように作動流体流量の調整
を行い、タービンへ蒸気を供給した後、系内が安定してから 5 時間の連続運転評価を実
施した。 
また、運転条件が変動した時のサイクルの追随性を評価するため、蒸気過熱器に供給
する高温空気温度を 260℃まで変動させたときの運転状況への影響も評価も併せて検
討した。 
  
 Table 3-8 Test condition for stability evaluation 
 Hot water Hot air for 
heater 
Hot air for 
super heater 
Cold water 
Rate 14t/h 8m3/min 24m3/min 22t/h 
Temperature 74℃ 150℃ 210~260℃ 8℃ 
 
2）試験結果 
①安定性評価 
 安定運転を行った時の各測定点での温度と圧力の経時変化を図 3-4 および図 3-5 に
示す。図 3-4 に示すように、本サイクル特有のものである蒸気過熱器と加熱器に着目
すると、蒸気過熱器入口温度（T6）および蒸気過熱器出口温度（T6H）および加熱器
入口温度（T5）および加熱器出口温度（T5H）は、運転中ほぼ一定であることが確認
された。また、タービン出口温度（T10）や凝縮器出口温度（T2）についても一定であ
り、安定して運転できていることが確認された。図 3-5 のように、圧力については、
サイクルの高圧側（循環ポンプ出口～タービン入口）および低圧側（タービン出口～
タンク）のいずれもわずかな圧力の脈動が見られたが、運転への支障は無く概ね安定
して運転可能であった。圧力の脈動が見られたのは装置の構造上、凝縮器からタンク
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までに液溜まりがあり、ある程度まで溜まった液がタンクに流入する時に、循環ポン
プへの供給圧力が変化するためと考えられる。 
 図 3-6 に作動流体および温水、冷却水、高温空気流量の経時変化を示す。作動流体
流量（mWF）は試験中安定していることが確認できた。図 3-7 にタービン発電機の発
電出力（WE）と回転数（Nt）の経時変化を示す。タービン回転数は非常に安定して
いたが、発電出力にわずかな脈動が見られた。これは、前述したように圧力の脈動が
あるために、タービンへ供給される蒸気圧力（P6H）に変動が存在し、出力が変動し
たと考えられる。ただし、出力の変動は僅かであり、設備を評価する上での影響はほ
とんど無いと考えられる。 
 複数の熱源を用いたことで、従来のバイナリーサイクル発電と比較して系内の温度
差が大きくなるため、システムが不安定となることが懸念されたが、作動流体のター
ビン入口圧力（P6H）が一定となるように作動流体流量の調整を行うことで、安定し
た運転が可能であることが確認できた。 
 
 
Fig.3-4 Temperature change 
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Fig.3-5 Pressure change 
 
Fig.3-6 Change of flow rates working fluid ,warm water ,cold water and hot air 
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Fig.3-7 Change of electric power generation and turbine revolution speed 
 
 ②試験条件変動時の影響調査 
 図 3-8、図 3-9 に運転中に蒸気過熱器への高温空気温度を 210℃から 260℃まで昇温
したときの各測定点での温度と圧力の経時変化を示す。また、図 3-10 に作動流体の循
環流量を示す。図 3-8 より高温空気温度（Tgin（Super heater））が上昇したことで、
蒸気過熱器出口温度（T6H）、タービン出口温度（T10）、吸収器出口温度（T1）の上昇
が見られるが、短時間での安定が可能であった。図 3-9 より、サイクル内の圧力は温
度上昇の影響をほぼ受けずに安定して運転可能であった。本来は蒸気過熱器出口温度
の上昇により、タービンに供給される蒸気の体積が増加して、タービン入口の圧力が
増加するのに対して、蒸気過熱器出口温度の上昇時に、図 3-10 に示すように循環流量
を下げたことで、タービンに供給される蒸気量を低下させたことで、タービン入口圧
力が安定した操作が可能であった。 
 図 3-11 に、高温空気温度を変動させたときの発電量（WE）と蒸気過熱器への供給
熱量（QSH）の変化を示す。高温空気温度を上げることで、蒸気過熱器からサイクル
に供給される熱量の上昇が見られるとともに、発電量が増加していることが確認され
た。 
 これらの結果から、タービン入口における圧力 P6Hが一定となるように、循環流量
を操作することで、サイクルに供給される熱量変動に対して十分に追随可能であるこ
とが確認できた。 
 
Nt 
WE 
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Fig.3-8 Temperature change 
 
 
Fig.3-9 Pressure change 
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Fig.3-10 Change of flow rate working fluid 
 
 
Fig.3-11 Change of heat exchange capacity and electric power generation 
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（3）蒸気過熱器の影響評価 
 本サイクルの特徴である蒸気過熱器についての検討を行うため、蒸気過熱器に供給す
る高温空気温度を 260℃、240℃、200℃、180℃と変更した時の蒸気過熱器の評価を行
った。 
 図 3-12 に示すように、高温空気温度の上昇と共なってタービン入口蒸気温度（T6H）
の上昇と交換熱量（QSH）の増加が見られた。また、図 3-13 に示すように高温空気温
度の上昇により、蒸気過熱器における対数平均温度差（ΔTm）が増加して熱通過係数
（USH）の低下が見られた。 
 
Fig.3-12 Relationship of hot air tem. and T6H,QSH in super heater 
 
Fig.3-13 Relationship of hot air temp. and ΔTm,USH in super heater 
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（4）タービン入口温度に対するサイクル性能評価 
  図 3-14 にタービン入口温度（T6H）が、140℃、160℃、180℃、200℃と上昇した
時の発電量（WGE）、理論ΔQ および実測ΔQ を示す。図より T6Hの上昇により理論
ΔQ が増加し、WGEが増加することが確認できた。また、理論ΔQ と実測ΔQ との
間に差異が存在することから、利用可能なエネルギーの内、利用されなかったエネ
ルギーがタービン排熱として排出されていることが分かった。このため、タービン
出口の蒸気が保有するエネルギーを有効に利用することで、効率を更に高められる
可能性があることが推測された。 
 
Fig.3-14 Relationship temperature of turbine inlet vapor theoretical ΔQ, measured 
ΔQ, WGE 
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（5）冷却水温度の影響 
  サイクルに対する冷却水温度が及ぼす影響について、理論ΔQ を用いて評価を行っ
た。また、冷却水温度を変化したシミュレーションを行い、同様に理論ΔQ が変化す
るかの評価を行った。 
  図 3-15 に冷却水温度と理論ΔQ の関係を示す。実験において、冷却水温度の上昇
により理論ΔQ の増加が確認され、シミュレーション結果においても同様に理論ΔQ
の低下が確認された。これは、冷却水温度の上昇によりタービン出口圧力が上昇する
ため、タービン入口出口で回収可能な仕事量である理論ΔQ が低下するためである。 
 
Fig. 3-15 Relationship of cold water of theoretical ΔQ 
 
（6）蒸気過熱器の性能に対する蒸発器の影響 
 蒸発器の交換熱量を変化することで、蒸気過熱器にどのような影響が生じるかを確認
するため、温水温度を変更したときの蒸発器、蒸気過熱器の交換熱量を確認した。 
 図 3-16 に示すように、蒸発器へ与える温水温度を上げることで、蒸発器における交
換熱量は増加したが、蒸気過熱器へ与えられる熱量は減少した。これは、作動流体の蒸
発器出口温度の上昇により、後段の蒸気過熱器で与えられる熱量が低下したためである。 
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Fig.3-16 Relationship of hot water of QE、QSH 
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3.5 試験評価に基づく新システムの提案 
 
 タービン排熱を有効に利用するための新システムとしてCASE5フローを提案したた
め、本フローについての検証を行った。 
（1）理論上のタービン排気温度 
 図 3-17 および 3-18 に従来の一熱源を用いた場合（CASE1）の T-S 線図と二熱源を用
いた場合（CASE4）の T-S 線図を示す。図のように、従来の一熱源に対するバイナリー
発電フローでは、タービン排気温度である T10は低くなるので、熱を回収することがで
きないが、二熱源を用いるフローではタービン排気温度が高いため、サイクル内で熱回
収をすることが可能となる。 
 
Fig.3-17 CASE1 T-S diagram 
 
Fig.3-18 CASE4 T-S diagram 
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（2）新規システムの構成 
 図 3-19 に新システムとして CASE5 を示す。CASE5 では、CASE4 のタービン出口
に補助蒸発器を設置し、タービン排気蒸気により蒸発器出口作動流体の加温を行うもの
とした。本システムでは、CASE4と比較して、タービン排熱を有効に用いることで蒸気
量の更なる増加が可能となり、サイクルの出力をより高めることが期待される。 
 加熱器で与えきれなかった白防空気保有熱は温排水の加温に用いる。 
 
Fig.3-19 Karina cycle CASE5 
 
（3）計算式 
CASE5 の計算は、CASE4 の計算式に補助蒸発器の計算式を加えた。補助蒸発器の
交換熱量はエネルギー保存の法則から、 
)()( '1010105'55 hhmhhmQAE −=−=  ······································ (3-1) 
補助蒸発器の対数平均温度差は、次式から算出した。 
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（4）計算条件 
 CASE5 の計算条件は、他 CASE と比較するため、前回計算と同様に温熱源として温排
水は流量 50,000kg/h および温度 70℃、白防空気は流量 9,000m3/h および温度 300℃と
した。また、冷熱源である冷却水は流量 100,000kg/h および温度 20℃で試算を行う。
なお、白防空気保有熱の一部を下水汚泥焼却設備の白煙防止に用いられるため、他 CASE
と同様に白防空気の利用可能な温度は 100℃までとする。 
 計算パラメータである伝熱性能 UAは、補助蒸発器の UAAE＝5kW/Kとし、CASE4 の試算
結果から蒸気加熱器 UASH＝8kW/K、UAH＝2kW/Kとした。蒸発器 UAEは加温に用いる熱交換
器のUAが250kW/Kとなるように、235kW/Kとした。凝縮器や再生器は同様にUAC=250kW/K、
UARG=5kW/Kとした。 
 他 CASEとの比較のために、アンモニアの組成 yは 0.8kg/kgとし、mWFを 1～3kg と変
動させて計算を行った。 
 他 CASE と同様に白防空気による入熱を同じにするため、加熱器で作動流体を加温
した後の白防空気温度が 100℃を超えていた場合は、白防空気温度が 100℃となるよう
に温排水を加温する。 
 
（5）計算結果 
 図 3-20 に CASE5 の出力を示す。図より CASE5 においても、正味出力が最大となる
作動流体流量が存在することが確認でき、本試算条件では CASE3および CASE4 と同様に
mWF=1.8kg/sのとき Wnetが最大となっている。 
補助蒸発器によりタービン排熱を回収することで、CASE5 の出力が最大となり、CASE4
の出力と比較して約 10%増加し、さらに CASE1に対しては 60%増加した。 
図 3-21 および図 3-22に、CASE5を含めたサイクル熱効率およびサイクルへの入熱量
を示す。 
 図 3-21より出力が最も高くなった mWF=1.8kg/s に対しては、CASE5が最もサイクル熱
効率が高く約 12%を示した。 
 一方、図 3-22 では CASE5 への入熱 Qinは、CASE4 および CASE3 より低くなっている。
これより、CASE5では補助蒸発器によりタービン排熱を回収することで、蒸気発生量が
増加し、入熱量が低くても効率よく発電出力として得られることが可能となったためで
ある。 
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Fig.3-20  Effect of flow rate of working fluid on net power （CASE5） 
 
 
Fig.3-21  Effect of flow rate of working fluid on cycle efficiency （CASE5） 
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Fig.3-22  Effect of flow rate of working fluid on heat rate (input、CASE5) 
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3.6 まとめおよび考察 
 
 本章において、基礎試験装置の概要の説明と、本試験装置を用いて、温度域の異なる
複数の熱源を与えた時のサイクルの安定性と蒸気過熱器の評価等を行った。 
 試験結果について、以下の項目が明らかになった。 
（1）実際に複数の熱源を与えたサイクルの運転を行い、発電運転が可能であることが
確認できた。 
（2）試験結果と設計値との比較を行い、各熱交換器の性能および、放熱や機械損失等
を把握した。 
（3）試験装置の運転においては、タービン入口圧力（P6H）が一定となるように循環流
量を調節することで、蒸気過熱器への入熱の変動に対して安定した運転ができた。 
（4） 蒸気過熱器への高温空気温度を上昇させることで、タービン入口蒸気温度（T6H）
が上昇し、発電量が増加することが確認できた。 
（5） タービン理論ΔQ とタービン実測ΔQ の差が大きく、タービンからの排気中に未
利用エネルギーが多く存在している。このため、サイクルの効率を上げるには、タ
ービン排気を有効に利用する必要がある。 
（6）新システムとしてタービン排気エネルギーを回収する CASE5 のフローを提案し、
他の CASE と比較して発電性能が有利になることをシミュレーションにより明ら
かにした。 
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第 4 章 本研究技術の導入効果の試算 
 
4.1 試算の目的 
 
 本章では、研究により確認した CASE5 フローの優位性を評価するために、実際の汚
泥焼却設備へ導入した場合の電力発生量や経済性効果を試算し、さらに、他方式の排熱
発電技術を導入した場合の効果を比較した。 
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4.2 実設備への導入効果試算 
 
（1）汚泥焼却設備へのバイナリー発電システムの適応 
 一般的な汚泥焼却設備のフローと 100t/d 規模の熱収支の一例を図 4-1、4-2 に示す。 
下水処理により発生する汚泥を焼却炉において燃焼させた後、焼却炉からの排ガス
の保有熱を熱交換器により回収し、排ガス中の灰分を集塵装置によって除去し洗浄塔
で排ガス中の硫黄分等の除去を行い大気へ放出する。系外へ放出する洗煙排水と白防
空気の熱量は 100t/d でそれぞれ洗煙排水：13400MJ/h、白防空気：3300MJ/h 程度
となり、焼却設備へ投入した熱量の約 60%が系外へ放出されている。これらの排熱を
有効に利用するため、図 4-3 に示すように洗煙排水と白防空気を汚泥焼却設備へのバ
イナリー発電システムの導入を検討する。 
 
Fig.4-1 Flow of sludge incineration equipment  
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Fig.4-2 Heat balance of sludge incineration equipment 
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Fig.4-3 Binary cycle adaptation flow 
（2）バイナリー発電システムへの排熱供給条件 
  バイナリー発電システム導入効果を検討するため、汚泥処理規模が 100t/d、200t/d、
300t/d の 3 パターンについての導入検討を行った。 
  表 4-1 に実際の汚泥焼却設備を想定した各処理規模の試算を行い、バイナリー発電
システムへの供給可能な排熱量を示した。 
  ここで、バイナリー発電の効率を上げるため、温排水の温度を 75℃とし、白防空
気温度は 400℃で回収した。また、システムへ供給する冷却水の温度は 20℃とし、
冷却水量はシステムに必要な冷却水量をそれぞれ計算して供給することとした。 
  処理規模の増加により、設備からの放熱割合が異なるため、回収可能な排熱量にス
ケールアップ効果が発生することが確認された。 
Table 4-1 Supply condition of binary cycle 
Sludge treatment scale t/d 100 200 300 
Waste water Flow rate m3/h 117 230 350 
Temperature ℃ 75 75 75 
White smoke 
prevention air 
Flow rate m3/h 9400 19000 28500 
Temperature ℃ 400 400 400 
Cold water Temperature ℃ 20 20 20 
 
（3）バイナリー発電システム計算条件 
   今回適応検討を行うバイナリー発電システムは、タービン出口排熱を CASE5 と
し、試験結果によって得られた構成機器の性能とスケールアップ効果を加味して試
算を行う。 
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（4）バイナリー発電システム試算結果 
  1）発電出力 
   各処理規模での試算結果を表 4-2 に示す。 
   表中には発電量以外にバイナリー発電システムへ供給するためのポンプ動力等
の補機動力を示しており、システムを導入することで得られる送電電力は、発電量
から補機動力を差し引いたものとした。また、システムの稼働率は 300 日/年とし、
発電単価は 15 円/kWh とする。 
   100t/d～300t/d の汚泥焼却設備へ本システムを導入することで、120kW～
440kW 程度の送電電力が得られる。これらは汚泥焼却設備の消費電力の内、50%
程度に相当する。 
 
Table 4-2 Result of calculation 
Sludge treatment 
scale 
t/d 100 200 300 
Power output kW 168 365 569 
Power 
consumption 
kW 48 90 129 
Sending-end 
output 
kW 120 275 440 
Power recovered 
amount 
MWh/year 864 1980 3168 
Benefits 10,000yen/year 1,300 2,970 4,752 
 
2）CO2排出量削減効果 
  バイナリー発電システムを導入することにより、電力購入量の削減に伴う CO2 削
減効果も期待できる（表 4-3）。 
  CO2の排出量は以下式により求める。このとき、CO2排出係数は購入する電気事業
者により異なるため、環境省 HP に記載されている代替値の CO2実排出係数
0.000551 t-CO2/kWh（H25 年度）を用いて、以下の式により求めた。 
CO2排出削減量(t-CO2/年)＝電力回収量（kWh/年）×CO2排出係数（t-CO2/kWh）（21） 
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Table 4-3 Greenhouse gas reduction effect 
Sludge treatment scale t/d 100 200 300 
Sending-end output kW 120 275 440 
Power recovered 
amount 
MWh/year 864 1980 3168 
CO2 mission factor t-CO2/kW 0.000551 
CO2 reductions t-CO2/year 476 1,091 1,746 
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4.4 従来技術との比較 
 
（1）従来技術概要 
 一般的な排熱発電技術は、単一熱源に用いられることが多いことから、従来技術とし
て、温水を熱源として発電を行う有機ランキンサイクル発電技術と、白煙防止空気を熱
源として発電を蒸気ボイラー＋水蒸気発電技術に対して、複数の熱源を用いる今回開発
した温度差発電技術の比較を行い、本提案技術の優位性を示すこととした。なお、今回
提案する発電技術はタービン出口排熱を回収する CASE5 のフローとした。 
 従来技術との特徴の比較を表 4-4 に示す。 
開発技術は沸点の低いアンモニア（大気圧下で－33℃）と水の混合流体を用いている
ため、低温の熱源を利用することができ、分解温度が 840～930℃と高いために高温熱
源に対しても利用することが可能である。また、温暖化係数＝0 であるため、環境への
負荷が小さい。一方で、アンモニアは劇物であるため、取扱いや漏えいに関する管理が
必要となり、さらに銅やアルミへの腐食があるため、使用する金属に対して注意を行う
必要がある。 
有機ランキンサイクル発電技術として用いられている代替フロンは、金属への腐食が
見られず、人体への影響が少ないといった特徴があり、発電規模によっては、電気事業
法におけるボイラー・タービン主任技術者等の規制が緩和されるといった利点がある。
しかしながら、アンモニアと比較して沸点が高い（R245fa 大気圧下での沸点：15.3℃）
ため、比較的低温の熱源に対する利用に向いていない。また、種類によっては比較的低
い温度で分解する（R245fa 分解温度：250℃）ため、高温熱源の直接利用に不適でる
ことや、温暖化係数が高い（R245fa=1000）といった欠点がある。 
蒸気ボイラー＋水蒸気発電技術は、水を用いているため金属への腐食が無く、人体へ
の影響もないうえ、どこでも入手が容易であり、高温域でも性状が安定しているといっ
た特徴がある。しかしながら、沸点が高いため低温排熱への利用ができない欠点がある。 
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Table 4-4 Summary of power generation technology 
 Development technology Organic rankine cycle Steam turbine power generation 
flou 
 
 
 
Working 
fluid NH3+water 
alternative CFCs water 
heat 
source double heat source(hot water + hot gas) 
single heat source(hot water) single heat source(hot gas) 
boiling 
point 
（Atmospheric 
puressure） 
NH3：-33.4℃ 15.3℃ 100℃ 
characteris
tic 
There is a lot of correction calorie 
(low grade heat source + high grade heat source) 
Low grade heat source is corrected High grade heat source is corrected 
important 
point 
・Toxicity 
・With corrosion to metal (Cu and Al, etc.) 
･The global warming coefficient is high 
(R245fa=1000) 
・Resolution by 250℃ 
・High boiling point(100℃) 
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（2）試算条件 
 各発電技術は 200t/d 新設焼却設備への適応を想定し、今回開発技術は洗煙排水と白
防空気を CASE5 のフローに供給するものとし、従来技術であるフロンバイナリー発電
（R245fa）は熱源として洗煙排水を用い、発電量等は下水道機構マニュアルを参照し
た。また、蒸気ボイラー+スクリュータービン発電は、白防空気を蒸気ボイラーの熱源
として用い、発電量はカタログ値を参照とした。 
 設備稼働率は 300 日/年とし、電力単価は 15 円/kWh として試算を行っている。 
 
（3）試算結果 
 表 4-5 に各発電技術の出力および費用回収年度の試算結果を示す。 
 発電性能については、開発技術が温水と白防空気を効率良く組み合わせることで、従
来技術に対して発電量が優位となった。また、導入効果も高いことから、実設備への導
入による実現可能性も高いと考えられる。 
  
Table 4-5 Summary of performance at power generation 
Item Unit 
Development 
technology 
Single heat source 
Organic rankine 
cycle 
Steam turbine 
power generation 
Waste 
water 
Temperature ℃ 75 75 － 
Flow rate m3/h 230 200 － 
White 
smoke 
prevention 
air 
Temperature ℃ 400 － 400 
Flow rate m3/h 19,000 － 19,000 
Cold water 
Temperature ℃ 20 20 20 
Flow rate m3/h 550 200 117 
Recovery amount of heat kW 2,700 1,300 1,900 
Power output kW 365 －  86 
Net power kW 275 68 79 
Power recovered amount MWh/y 1980 490 569 
Benefits 10,000/y 2970 735 854 
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4.5 まとめおよび考察 
 
 本章においては、システムの更なる高効率化と実焼却設備へ本システムを導入した時
の送電電力と CO2削減効果の検討等を行った。 
 評価の結果、以下の項目が明らかになった。 
（1）汚泥処理規模 100～300t/d 相当の焼却炉への導入を想定した試算を行うことで、
送電量が 120kW～440kW の導入効果が得られ、CO2削減量が 476t-CO2/年～1746 
t-CO2/年の導入効果が得られることが確認された。 
（2）汚泥焼却設備へ適応されている従来技術である有機ランキンサイクルや蒸気ボイ
ラー＋水蒸気発電と比較し、開発技術である複数熱源を用いた発電技術を用いるこ
とで、洗煙排水と白煙防止空気を適応することで、高い発電性能を有することが確
認された。 
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第 5 章 総括 
 
 本研究では、下水汚泥焼却設備より発生する複数の温度域の排熱を有効に利用するた
めに、複数熱源に対する温度差発電システムの適応について、発電出力が最大となるサ
イクルへの熱の与え方の検証を行った。そのためのシステム評価手法の構築や、実用化
への可能性調査を目的とし、カリーナサイクルへの最適な熱供給箇所について提案し、
実験的に提案箇所に熱を与えることでサイクルに与える影響を明らかにし、結果につい
て報告した。 
 
 サイクルへの二種類の異なる温度域の排熱の供給箇所による影響や評価手法につい
て得られた知見を以下に箇条書きで示す。 
①汚泥焼却設備からの系外に放出される、二種類の異なる温度域の排熱である、70℃程
度の洗煙排水と 300℃程度の白煙防止空気を熱源として、効率よく発電を行う技術と
して、カリーナサイクルへの熱の与え方の検討を行い、従来の蒸発器への熱供給に加
えて、分離器の前後に加熱器と蒸気過熱器を組み合わせて熱を与えることで、出力が
高くなることを見出した。 
②サイクル内の作動流体流量の増加とともに、入熱量が増えているが、それに伴ってサ
イクル熱効率が低下するため、出力が最大となる最適な作動流体流量が存在すること
を把握した。 
③各 CASE の熱交換器におけるエントロピー生成速度の総和を求めたところ、出力が最
大となった CASEにおいて最も小さくなり、出力が最小であった CASE で最も大きくな
ったことから、複数の熱源を供給する場合でも、エントロピー生成速度を用いて評価
することが可能である事が示された。 
④CASE4において伝熱性能の和を一定としたとき、出力が最大となる UAH、UASHの組み合
わせが存在することが示された。これは、一定熱量を保有する白防空気が存在すると
きに、加熱器と蒸気過熱器への最適な熱量の振り分けを、出力が最大となるように検
討する必要があることを示す。 
 
 CASE4のフローについて検証するために実施した基礎試験結果より以下の知見が得ら
れた。 
⑤温度域の異なる二つの熱源を単一サイクルへ同時に与えた運転を実施し、安定した運
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転が可能であることを確認した。 
⑥基礎試験装置の運転においては、タービン入口圧力（P6H）が一定となるように循環流
量を調節することで、入力条件の変動に対して安定した制御が可能であった。 
⑦基礎試験の結果より、タービン理論ΔQ とタービン実測ΔQ の差が大きく、タービン
で利用しきれなかったエネルギーがタービン排気中に多く存在していた。 
⑧タービンで利用できなかった排熱を回収するための熱交換器（補助蒸発器）を備えた、
CASE5 フローの提案と試算を行い、性能が最も高かった CASE4 フローと比較して、10%
の出力上昇が見られた。 
 
 タービン排熱を回収するフローを用いて、汚泥焼却設備へのバイナリー発電システム
の導入効果を求めたことで、以下の知見が得られた。 
⑨汚泥処理規模 100～300t/d相当の焼却炉への導入を想定した試算を行うことで、送電
量が 120kW～440kW の導入効果が得られ、CO2削減量が 476t-CO2/年～1746 t-CO2/年の
導入効果が得られることが確認された。 
⑩従来発電技術である、有機ランキンサイクル発電や蒸気ボイラー＋水蒸気発電と比較
して、開発技術が高い発電性能を有することが確認された。 
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